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“Eis a í também as árvores e conheço suas rugas, eis 
a água e experimento-lhe o sabor. Esses perfumes de relva e 
estrelas, a noite, certas tardes em que o coração se descon­
trai, como eu negaria o mundo de que experimento o poder e 
as forças? Contudo, toda a ciência dessa terra não me dará 
nada que me possa garantir que este mundo é para mim. 
Vocês o descrevem e me ensinam a classificá-lo. Vocês enu­
meram suas leis e, na minha sede de saber, concordo que 
elas sejam  verdadeiras. Vocês desmontam seu mecanismo e 
minha esperança aumenta. Por último, vocês me ensinam  
que esse universo prestigioso e colorido se reduz ao átomo e 
que o próprio átomo se reduz ao elétron. Tudo isso é bom 
e espero que vocês continuem. Mas vocês me falam de um  
invisível sistem a planetário em que os elétrons gravitam em 
torno de um  núcleo. Vocês me explicam esse mundo com 
uma imagem. Reconheço, então, que vocês enveredam pela 
poesia: nunca chegarei ao conhecimento. Tenho tempo para 
me indignar com isso ? Vocês já  mudaram de teoria. Assim , 
essa ciência que devia me ensinar tudo se limita à hipótese, 
essa lucidez se perde na metáfora, essa certeza se resolve 
como obra de arte. Para o que é que eu precisava de tan­
tos esforços? As doces curvas dessas colinas e a mão da 
tarde sobre este coração agitado me ensinam muito mais. 
Compreendo que se posso, com a ciência, me apoderar dos 
fenômenos e enumerá-los, não posso da mesma forma apre­
ender o mundo. Quando tiver seguido com o dedo todo o 
seu relevo, não saberei nada além disso. E  vocês me levam  
a escolher entre uma descrição que é certa, mas que não me 
informa nada, e hipóteses que pretendem me ensinar, mas 
que não são certas. Estranho diante de m im  mesmo e diante 
desse mundo, armado de todo o apoio de um pensamento que 
nega a si mesm o a cada vez que afirma, qual é essa condição 
em que só posso ter paz com a recusa de saber e de viver, 
em que o desejo da conquista se choca com os muros que de­
safiam seus assaltos? Querer é suscitar os paradoxos. Tudo 
é organizado para que comece a existir essa paz envenenada 
que nos dão a negligência, o sono do coração ou as renúncias 
mortais. ”
Albert Camus 
O M ito de Sísifo
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m ax - máximo,
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ol - referente ao óleo,
V - referente à parede do tubo,
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r - referente ao refrigerante,
ro - refrigerante no óleo,
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tr - tiras da aleta recortada,
V - referente ao vapor saturado,
vsup - referente ao vapor superaquecido,
V - referente ao volume,
w - referente à água.
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R E S U M O
O objetivo do presente trabalho é verificar a adequacidade do programa HPSIM , de­
senvolvido pelo N IS T  (National Institute o f Standards and Technology - USA), na previsão 
do desempenho de unidades de ar condicionado do tipo doméstico. Mostra-se que o desem­
penho de tal programa depende, basicamente, do modelo empregado na avaliação da massa 
de refrigerante, nas fases líquida e vapor, nas regiões de escoamento bifásico no interior 
da unidade de condicionamento de ar. Comparações entre os resultados computacionais e 
resultados experimentais para uma unidade típica de fabricação nacional, tanto em ciclo 
de resfriamento como de aquecimento, são apresentadas e discutidas.
XX
A B S T R A C T
The objective of this work is to assess the capabilities of the H PSIM  program, de­
veloped by the National Institute of Standards and Technology, to simulate the thermal 
performance of a brazilian window-type air conditioning unit. It is shown that the perfor­
mance of such program is strongly dependent on the void fraction model being employed. 
Comparison between experimental and computational results, in both cooling and heating 
modes, are presented and discussed.
CAPÍTULO 1 
INTRODUÇÃO
A crescente preocupação com a conservação de energia e a perspectiva, cada vez mais 
urgente, da substituição dos fluidos refrigerantes atuais, têm sido fatores determ inantes no 
desenvolvimento de estruturas computacionais que visem a simulação de unidades de condi­
cionamento de ar. Tais programas são de fundamental importância, um a vez que podem 
reduzir significativamente o número de ensaios experimentais e de protótipos, necessários 
ao desenvolvimento de um  determinado produto.
Dentre os programas existentes, o program a HPSIM desenvolvido por Domanski 
e Didion [1,2], é o que tem  recebido aceitação mais geral. Este program a se baseia em 
princípios fundamentais de Mecânica de Fluidos, Termodinâmica e Transferência de Calor, 
e necessita, como dados de entrada, apenas dos parâmetros físicos e geométricos do sistema. 
Tal característica perm ite que se verifique a influência de um determinado parâm etro ou 
dimensão do sistema em seu desempenho global.
Os componentes básicos considerados neste programa são: compressor hermético al­
ternativo, condensador, evaporador, tubo capilar, acumulador de sucção, válvula reversora 
e tubulações.
O programa HPSIM, desenvolvido originalmente para a simulação de unidades de 
condicionamento de ar do tipo unitário, é, a  princípio, adequado para simular qualquer 
unidade de condicionamento de ar. Esta generalidade é que o distingue de programas 
baseados nas curvas características dos componentes individuais que compõem um  deter­
minado sistema de refrigeração.
1.1- O B JE T IV O  D O  T R A B A L H O
O objetivo do presente trabalho é verificar se o programa HPSIM, na sua forma 
original, é adequado à  simulação de unidades de ar condicionado do tipo  indicado na 
figura 1.1, predominante no mercado nacional. Em  caso negativo, serão feitas as devidas 
alterações de modo a possibilitá-lo a executar eficazmente tal simulação. P ara  isso, inicial­
mente serão apresentados os modelos m atem áticos utilizados para cada componente, bem 
como as alterações realizadas na modelação. A seguir, realizar-se-á um a comparação entre
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Fig.1.1- Unidade de condicionamento de ar sob análise
resultados obtidos na simulação e resultados experimentais obtidos em calorímetro, para 
um a determinada unidade de condicionamento de ar.
1.2- E S T R U T U R A  D O  P R O G R A M A
O sistema de refrigeração sob análise é mostrado esquematicamente na figura 1.2. 
A figura 1.3 apresenta o diagrama pressão-entalpia correspondente.
Convém ressaltar, na figura 1.2 como modificações à modelação original, a retirada 
do acumulador de sucção e a inclusão da tubulação compressor-válvula reversora como 
pontos de interesse na modelação.
Sendo a simulação em questão em regime permanente, um a vez que as condições 
psicrométricas do ar nos ambientes interno e externo sejam estabelecidas, haverá apenas 
um  conjunto de estados termodinâmicos possível para a determinação da condição de 
equilíbrio.
Para a determinação de tais estados termodinâmicos, é necessário que alguns balan­
ços sejam obedecidos, de acordo com as indicações da figura 1.4 onde, por motivos de 
clareza e simplicidade, apenas os componentes principais são mostrados.
Conforme se pode verificar na figura 1.4, os dados de entrada requeridos são: os 
parâmetros físicos e geométricos da unidade de condicionamento de ar, as condições do 
ar nos ambientes interno e externo, e as estimativas iniciais para as pressões de sucção e 
descarga. O grau de superaquecimento e a carga de refrigerante podem ser dados fixos ou 
estimativas iniciais, dependendo da forma de execução do programa.
Há duas modalidades de execução: i) fixa-se o grau de superaquecimento na entrada 
do compressor e o programa simula o sistema, calculando a massa de refrigerante necessária
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EVAPORADOR VALVULA REVERSORA CONDENSADOR
Fig.1.2- Pontos onde são calculados os estados termodinâmicos do refrigerante
Fig.l.S- Diagrama P-h
paxa aquela condição e ii) fixa-se a carga de refrigerante do sistema, fornece-se um a esti­
mativa inicial do grau de superaquecimento na entrada do compressor e o program a simula 
o sistema.
No primeiro “loop” da figura 1.4, simula-se inicialmente o compressor, a p artir do 
estado do refrigerante na sua entrada, obtendo a vazão mássica de refrigerante através do 
mesmo. Com ésta  vazão, simula-se o condensador, obtendo o estado do refrigerante na 
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m c *  FLU XO  OE MASSA  PROPORCIONADO P E L O  C O M P R ESSO R  
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Fig.1.4- Fluxograma geral do programa HPSIM
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consiste na comparação entre os fluxos de m assa através do compressor e do tubo capi­
lar. Enquanto os valores de tais parâm etros forem diferentes, o “loop” será reiniciado, 
utilizando um  novo valor para a pressão de descarga.
Convém ressaltar que um a alteração no valor da pressão de descarga tem efeitos 
opostos sobre os fluxos de massa através do compressor e do tubo capilar. Por exemplo, 
no caso do fluxo de m assa através do capilar ser menor do que o fluxo de massa através do 
compressor, a pressão de descarga é aum entada. Aumentar a pressão de descarga reduz 
o fluxo de m assa através do compressor, devido ,ao_aumento da diferença de préssãò, e 
aumenta o fluxo de massa ãtrãvés do tubo capilar, devido ao aumento da diferença de 
pressão e do grau de subresfriamento do refrigerante na sua entrada. Assim sendo, os 
fluxos de massa tendem  a se igualar.
No segundo “loop” da figura 1.4, simula-se o evaporador, partindo do estado do 
refrigerante na  sua saída e encontrando o estado do refrigerante na sua entrada. O processo 
iterativo consiste na comparação das entalpias do refrigerante na saída do condensador e 
na entrada do evaporador. Enquanto tais parâm etros tiverem valores diferentes, reinicia-se 
a simulação, utilizando um  novo valor para  a  pressão de sucção. Uma alteração na pressão 
de sucção provoca um a mudança na pressão de condensação e na vazão de refrigerante. 
Tais mudanças têm  efeitos contrários na  entalpia na saída do condensador, mantendo-a 
praticamente inalterada. Por outro lado, seus efeitos são aditivos na entalpia na entrada 
do evaporador, perm itindo assim a determ inação de um a pressão de sucção que satisfaça 
o balanço de entalpias em questão.
Deve-se ressaltar que o processo de expansão no tubo capilar foi considerado isoen- 
tálpico, apenas para  atender a critérios de convergência. O que está sendo desprezado, 
neste caso, é a pequena redução de entalpia decorrente da aceleração do escoamento no in­
terior do mesmo. Tal aproximação, entretanto , não aparece na modelação do tubo capilar, 
onde considera-se que o escoamento segue um a linha de Fanno.
Alcança.das as convergências nestes dois “loops” , obtêm-se todos os estados ter­
modinâmicos para  um determinado grau de superaquecimento. A partir destes dados, 
pode-se estimar a  carga de refrigerante necessária ao sistema e dar-se a simulação por 
encerrada. Se, entretanto, a carga de refrigerante, e não o grau de superaquecimento, for 
um dado fixo, o terceiro “loop” faz-se necessário.
A convergência do terceiro “loop” , conforme indicado na figura 1.4, é obtida através 
da comparação entre a carga de refrigerante estim ada pelo programa e a carga de re­
frigerante nominal. Enquanto tais valores forem diferentes, reinicia-se toda a simulação, 
utilizando um novo valor para o grau de superaquecimento na entrada do compressor. 
Aumentar o grau de superaquecimento significa aum entar o volume específico do refrige­
rante na entrada do compressor, o que faz com que a massa de refrigerante estimada pelo 
programa seja reduzida.
Todos os três “loops” iteragem utilizando o método da secante.
Como resultados, o program a fornece: os estados termodinâmicos do refrigerante 
nos pontos indicados na figura 1.2; a  capacidade de refrigeração ou de aquecimento; o 
grau de superaquecimento na entrada do compressor ou a  carga de refrigerante; o COP; a 
potência elétrica consumida e o fluxo de m assa de refrigerante através do sistema.
Nos capítulos seguintes serão apresentadas, em detalhes, as modelações utilizadas 
para cada um dos componentes do sistem a.
CAPÍTULO 2 
MODELAÇÃO DO COM PRESSOR
2.1- IN T R O D U Ç Ã O
0  compressor é o coração de qualquer sistem a de refrigeração por compressão 
mecânica de vapores e, também, seu componente mais complexo. Sua função básica é 
manter um diferencial de pressão no sistema de refrigeração, para que o fluido refrigerante 
possa evaporar e condensar a diferentes tem peraturas. Assim, através da manutenção de 
um a pressão baixa no evaporador, consegue-se a evaporação do fluido refrigerante a baixa 
tem peratura em um ambiente frio. Por outro lado, no condensador mantém-se um a pressão 
elevada para que a condensação ocorra a altas tem peraturas e viabilize-se a transferência 
de calor para o ar ambiente.
Em sistemas de refrigeração por compressão mecânica de vapores de baixa capaci­
dade como, por exemplo, condicionadores de ar do tipo doméstico ( “de janela”), emprega- 
se, mais freqüentemente, compressores do tipo hermético alternativo, embora a utilização 
de compressores herméticos rotativos venha crescendo gradativamente nos últimos anos. 
O presente estudo restringir-se-á ao compressor hermético alternativo.
Uma representação esquemática desse tipo de compressor é apresentada na figura
2.1. O compressor consiste basicamente num a carcaça hermeticamente fechada que contém, 
em seu interior, um motor elétrico acoplado a um mecanismo cilindro-pistão contendo 
válvulas e tubulações para a admissão e descarga do fluido refrigerante.
O escoamento ocorre, como indicado na figura 2.1, seqüencialmente, do ponto 4 
ao ponto 9. Fluido refrigerante a baixa pressão e tem peratura (estado 4) é adm itido no 
compressor e entra em contato com o motor elétrico, a carcaça, o corpo do cilindro, o 
cabeçote e com o tubo de descarga, sofrendo, conseqüentemente, um aumento de entalpia. 
Da câmara de sucção (estado 5), o refrigerante passa através da válvula, de sucção e adentra 
o cilindro, onde se m istura com um a quantidade de gás residual da compressão anterior.
A abertura da válvula de sucção é com andada pelo diferencial de pressão criado pelo 
movimento descendente do pistão. Este diferencial deve ser tal que possa contrabalancear 
o atrito e a inércia da válvula.
Ao atingir o ponto morto inferior (estado 6), o pistão inicia o movimento ascendente, 
provocando um aumento da pressão do fluido refrigerante e fechando a válvula de sucção. 
No processo de compressão a seguir, a pressão dentro do cilindro aum enta até a abertu ra
Capítulo 2: Modelação do Compressor 7
Fig.2.1- Representação esquemática de um compressor hermético alternativo
da válvula de descarga (estado 7). O refrigerante atinge, então, a câm ara de descarga 
(estado 8) e é levado para fora da carcaça através da tubulação de descarga (estado 9).
Convém observar-se, que o compressor não funciona de m aneira continuada, isto 
é, o compressor não descarrega continuamente refrigerante a  a lta  pressão. Devido à al­
ternância entre os processos de sucção e descarga e à movimentação das válvulas, o com­
pressor descarrega o refrigerante na forma de pulsos. P ara  levar-se em consideração esta 
natureza dinâmica dos processos que ocorrem no compressor, torna-se necessário simular- 
se dinamicamente o movimento das válvulas, a interação de pressões entre o cilindro e as 
câmaras de sucção e descarga, e a transferência de calor no cilindro [3]. P ara  isto, seriam 
necessários dados de projeto e/ou experimentais bastante detalhados, os quais nem sempre 
são disponíveis ao usuário de um programa de simulação de unidades de condicionamento 
de ar. O caráter pulsátil do escoamento não será, portanto , incluído neste trabalho.
Capitulo 2: Modelação do Compressor 8
2.2- E Q U A Ç Õ E S  G O V E R N A N T E S
A hipótese básica, na formulação do modelo em questão, é a de que os processos 
de natureza dinâmica que ocorrem no compressor, originam parâm etros constantes e pro­
priedades termodinâmicas uniformes para o refrigerante em cada localização, de forma 
similar à situação hipotética na qual o refrigerante escoa continuamente pelo compressor. 
Considera-se ainda, o escoamento em regime permanente e unidimensional.
P ara a determinação das equações governantes, deve-se identificar as irreversibili- 
dades termodinâmicas-que ocorrem no compressor. Estas perdas podem ser classificadas 
em quatro categorias: x) Conversão incompleta de energia elétrica em energia mecânica,
ii) Processo de compressão não isoentrópico, ixi) Processo de compressão não adiabático,
iv) Perdas de carga.
2 .2 .1- C o n v ersão  de  E n e rg ia  E lé tr ic a  em  E n e rg ia  M ecân ica
Energia elétrica é fornecida ao m otor elétrico, que a converterá em energia mecânica. 
Esta conversão está associada a um a eficiência do motor elétrico definida como:
W
, .  =  £  (2.1)
onde: rje = eficiência do m otor elétrico,
E  = energia elétrica fornecida ao motor elétrico,
We =  energia mecânica fornecida pelo motor elétrico.
A eficiência do m otor elétrico, r\e, depende da carga a que o m otor está submetido, 
e pode ser obtida experimentalmente. A figura 2.2 m ostra a curva da eficiência em função 
da carga levantada para o m otor a  ser empregado neste trabalho. Nesta figura, a fração 
de carga, Fcg, é definida como sendo a relação entre a carga em questão e a  carga na qual 
a eficiência é máxima.
O motor elétrico está acoplado a um  eixo excêntrico, responsável pelo movimento 
alternativo do pistão e, conseqüentemente, pela compressão propriamente dita. Parte  da 
energia mecânica fornecida pelo m otor elétrico será, portanto, dissipada na forma de atrito  
por estas partes móveis. Pode-se, então, definir uma eficiência mecânica do compressor, 
t)m , dada por:
£  («)
onde: ijM =  eficiência mecânica,
We =  energia mecânica efetivamente utilizada na compressão do 
fluido refrigerante.
A eficiência mecânica varia de compressor para compressor. Normalmente seu valor 
encontra-se na faixa de 0,95 a  0,98.
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Fig.2.2- Variação da eficiência do motor elétrico em função da carga
Pode-se, portanto, a partir das equações (2.1) e (2.2), estabelecer a relação entre 
a energia elétrica fornecida ao compressor e a energia mecânica diponível à compressão. 
Assim,
w c =T}MVeE  (2.3)
2.2.2- O P ro cesso  de C o m p ressão  
O Comportamento das Válvulas
O presente modelo não simula o com portamento dinâmico das válvulas, mas con­
sidera a sua existência através da fixação de diferenciais de pressão entre o cilindro e as 
câmaras de sucção e descarga.
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Fig.2.8- Diagrama P -V  para um compressor hermético alternativo ideal
A figura 2.3 ilustra, esquematicamente, as variações de pressão sofridas pelo refrige­
rante em função da movimentação do êmbolo do compressor.
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A Presença de Refrigerante Residual
Num compressor real existe um espaço entre o ponto morto superior (PMS) e o 
batente das válvulas (ver figura 2.3), necessário para a acomodação de tolerâncias de fa­
bricação. A existência desse espaço morto implica na permanência, no cilindro, de um a 
certa quantidade de refrigerante a alta  pressão e tem peratura, após o térm ino do processo 
de compressão. A medida que o êmbolo se desloca do ponto morto superior para o ponto 
morto inferior (PMI), o refrigerante residual contido no volumej^™ , reexpande-se até atin­
gir a pressão necessária para.prom over a'aberturaTda válvula de sucção. Neste momento, 
refrigerante a baixa tem peratura é, então, admitido no cilindro. Terminado o processo de 
admissão, reinicia-se o processo de compressão.
A eficiência volumétrica do compressor é definida como a razão entre o volume de 
refrigerante admitido no cilindro, Vr t , e o volume varrido pelo pistão, Vsw. A existência 
do espaço morto diminui o volume de vapor admitido no cilindro, de modo que a eficiência 
volumétrica é dada por:
V a  -  VD ío
VV = --- --------  (2A )
* 9W
Sendo a fração de espaço m orto, c, dada por:
V9 em
C =  — —
tem-se
Va = ( 1  + c)V ,w 
y * - v -  ( £ ) = ■ * -  (è)
e a equação (2.4) torna-se:
' VdT)V =  1 +  C —  C
(2.5)
V„
ou, sendo que a massa de refrigerante no cilindro nos pontos C e D  é a mesma,
T]V =  1 + c - c  (2.6)
Considerando-se a re-expansão entre os pontos C e D  como um  processo politrópico, 
tem-se:
P  vn — constante (2-7)
e a equação (2.6) torna-se:
• /  \  i / n
rjv =  1 - c  [ ) - 1  (2.8)
Segundo Hirsch [6], entretanto, esta equação teórica fornece valores acima dos reais. 
Um compressor real está sujeito a vazamentos na folga entre o cilindro e o pistão e nas
Capítulo 2: Modelação do Compressor 12
válvulas, a efeitos de estrangulamento e à presença de óleo. Utilizar-se-á, portanto, na 
equação anterior, um  fator de correção. A eficiência volumétrica é, então, dada por:
r}v =  0,96 < 1 — c
l/n
(2.9)
Aumento de Entalpia na Compressão
O processo de compressão pode ser representado pela equação (2.7). Quando o 
processo de compressão for adiabático e reversível, a entropia permanece constante e tem- 
se n = k  (ver figura 2.4), onde k  é o coeficiente isoentrópico. No caso de um processo 
adiabático e irreversível, a entropia aum enta durante a compressão e tem-se n > k. No 
caso de um processo não adiabático e reversível, a entropia diminui e tem-se n < k.
Note-se que o processo real de compressão é não adiabático e irreversível, o que 
causa efeitos opostos sobre a variação da entropia.
Deve-se observar, ainda, que a expressão (2.7) é obtida considerando-se n  constante, 
o que é um a aproximação. O valor de n  (ou k) apresenta um a pequena variação com o 
diferencial de pressão [4].
O aumento de entalpia durante um  processo de compressão politrópico, (h7 — h6) 
(ver figura 2.4), pode ser obtido relacionando-se as potências de compressão isoentrópica 
e politrópica, conforme indicado a seguir:
A potência de compressão é dada por [4]:
P  r
w c =  m r J  v dP  (2-10)
P6
onde mr refere-se ao fluxo de massa de refrigerante.
Considerando-se o processo de compressão como isoentrópico, obtém-se:
P v k — const (2-11)
onde: k = índice isoentrópico,
cp =  calor específico do refrigerante a  pressão constante, 
c„ =  calor específico do refrigerante a  volume constante.
Substituindo-se a equação (2.11) na equação (2.10) e integrando-se, obtém-se:
(2.12)
k -  I k
-  1
onde o subscrito, s, denota um  processo de compressão isoentrópico. 
Analogamente, para a  compressão politrópica, tem-se:
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Fig.2.4 - Efeito do coeficiente politrópico sobre o processo de compressão
por outro lado, sabe-se que:
W, — m r (h7, -  hc)
WP =  m r (h7 -  hG)
Definindo-se um a eficiência de compressão isoentrópica como [4]:
W.
e combinando-se as equações (2.12),(2.13),(2.14),(2.15) e (2.16), obtém-se:
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onde rjP refere-se à eficiência politrópica do compressor, a qual é determ inada pela seguinte 
equação:
k  -  1
„  =  ^  (2.18)
n
Fluxo de Massa Déslocado Pelo Compressor
O fluxo de massa deslocado pelo compressor pode ser calculado através da seguinte 
expressão:
m r =  e 0 N V - ’>v (2.19)
t>6
onde: N  = rotação do motor,
v6 =  volume específico do refrigerante no ponto 6 (ver figura 2.1).
A rotação do motor elétrico, N , é função da carga e deve ser levantada experimen­
talmente. A figura 2.5 m ostra a variação da rotação em função da fração de carga para  o 
motor elétrico do compressor utilizado neste trabalho.
2.2.3- E xpressões p a ra  T ra n sfe rê n c ia  d e  C a lo r
Como já  foi visto no item 2.1, a energia fornecida ao motor elétrico não será to­
talmente convertida em trabalho de compressão. Devido às perdas mencionadas, um a 
parcela desta energia será dissipada na forma de calor e, desta parcela, parte  será entregue 
ao refrigerante e parte liberada ao ar ambiente.
Fazendo-se um balanço de energia no compressor, conforme a figura 2.6, obtém-se:
È  + m rh4 = Qc ,a +  rhrh9
ou
È  + thr (h4 — h9) — Qc ,a — 0 (2.20)
onde: h4 = entalpia do refrigerante na entrada do compressor, 
h9 = entalpia do refrigerante na saída do compressor.
Para a solução do balanço de energia em questão, serão consideradas trocas de calor 
nas seguintes regiões: i) entre a caxcaça e o ambiente; ii) entre o lado interno da carcaça 
e o refrigerante; iii) na passagem do refrigerante do interior da carcaça paxa o interior do 
cilindro; iv) na passagem do refrigerante do interior do cilindro paxa a câm ara de descaxga 
e v) entre o refrigerante no interior da carcaça e o refrigerante na tubulação de descarga.
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FRAÇAO DE CARGA
Fig.2.5- Variação da rotação do motor elétrico em função da carga
Transferência de Calor Entre a Carcaça e o A r Ambiente
Domanski e Didion [l] consideraram, em seu trabalho, que esta transferência de 
calor ocorre somente por convecção natural. Num condicionador de ar de janela, entre­
tan to , o compressor situa-se próximo à abertura pela qual entra o ar que passa pelo con­
densador. Existe, portanto, um fluxo de ar passando em torno da carcaça do compressor 
e é recomendável considerar-se a convecção como forçada.
Considerando-se o compressor como um  cilindro e o escoamento de ar uniforme, 
pode-se calcular o coeficiente de transferência de calor em questão através da seguinte 
equação [7]:
0,6
h  oc (2 .2 1 )
e a  transferência de calor será dada por:
Q c ,a  — C i  A-c  o ,4 f i c  —
"c.ext
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Fig.2.6- Balanço de energia no compressor
ou
Q c,a = Q G °’6 {Tc - t a)
c , constante de proporcionalidade,
A c = área superficial da carcaça,
Q. parâm etro de transferência de calor que envolve os parâm e­
tros geométricos e a constante de proporcionalidade,*
Tc tem peratura da carcaça,
D c ,ext diâmetro externo da carcaça,
ta tem peratura do ar.
(2 .22)
* V e r  i t e m  2.2.6
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A parcela de transferência de calor devido à radiação foi incluida no modelo mas 
teve influência desprezível, representando menos de 0,01% da transferência de calor por 
convecção.
Transferência, de Calor Entre o Lado Interno da Carcaça e o Refrigerante
Nesta região a transferência de calor ocorre, basicamente, por convecção forçada, 
sendo o coeficiente médio de convecção-de calor calculado pela seguinte expressão [7]:
N u  oc Re°'s P r 1/ 3 (2.23)
onde: N u  =  número de Nusselt,
Pr  = número de Prandtl,
Re  '=  número de Reynolds.
Isolando-se o coeficiente de transferência de calor , h, na equação (2.23), obtém-se:
*  __ / ''i  * 0 , 8  0 , 6 6 7  0 . 3 3 3  —  0 , 4 6 7  (O  O/Cln  =  C 2 m r ' Kr ' C fi.
onde C2 é a constante de proporcionalidade, e a transferência de calor é dada por:
__ /"f a  ‘  0,8 0 ,667 0 ,333  ,, — 0 ,467  f r j i  r p  \5 , c  —  C 2 A t  m r K b cps f l b (i5 —  ± c )
OU
4 , 0  =  S t ,c m ; a/cJ'6,7c»;s3V r ° ‘6 ,( r s -  T c)  (2.25)
onde: Q5 G — parâmetro de transferência de calor que envolve os parâm e­
tros geométricos e a constante de proporcionalidade.*
Convém observar-se que, em se tra tando  de regime permanente, todo o calor en­
tregue à carcaça é liberado para o ax ambiente, ou seja, QC a e Qs.c são iguais.
Transferência de Calor na Passagem do Refrigerante do Interior da Carcaça Para o Interior 
do Cilindro ~
Considerando-se que a câm ara de sucção encontra-se à mesma tem peratura  do re­
frigerante na sucção (ponto 5, figura 2.1), e que a válvula e o batente encontram-se à 
tem peratura do refrigerante após a compressão (ponto 7, figura 2.1), a  transferência de 
calor dar-se-á da válvula e do batente para o refrigerante sendo succionado. Assim sendo, 
a diferença de tem peratura responsável pela transferência de calor é (Tr — Tò).
De maneira análoga à equação (2.25), obtém-se:
Q66 =  256 m °’8/c°6667C°;363V 6"60’467 (T7 -  Ts) (2.26)
* V er i tem  2.2 .5
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onde /c56, cP5(s e fiBe são propriedades médias do refrigerante, obtidas através da média 
aritm ética das propriedades nos pontos 5 e 6.
Transferência de Calor na Passagem do Refrigerante do Interior do Cilindro até o Início 
da Tubulação de Descarga
Fazendo-se as mesmas considerações do item anterior quanto às tem peraturas da 
câmara, da válvula e do batente,' o-potencial de tem peratura a ser empregado na avaliação 
da transferência de calor será (T8 — T5). Assim, analogamente à equação (2.25), tem-se:
Q r s  = 2 78 m “’8/c?’667< ;3,33/z-80’467 (T. -  T6) (2.27)
onde re78, cPTg e /z78 são propriedades médias do refrigerante, obtidas através da média 
aritm ética das propriedades nos pontos 7 e 8.
Transferência de Calor Entre o Refrigerante no Interior da Carcaça e o Refrigerante na 
Tubulação de Descarga
Nesta região a transferência de calor ocorre por convecção forçada. Desprezando-se 
a resistência de condução da parede do tubo e considerando-se constante a tem peratura 
do refrigerante no interior da carcaça, obtém-se [8]:
Q  89 — U  A t
ln
(Ts - T 9)










coeficiente global de transferência de calor , 
coeficiente de transferência de calor entre.a parede da tubu­
lação e o refrigerante no seu interior,
coeficiente de transferência de calor entre a parede da  tubu­
lação e o refrigerante no interior da carcaça.
Determinando-se hPxint e hp e^xt através de equações semelhantes a (2.25) e substitu­
indo-se a equação (2.29) na equação (2.28), obtém-se:
p , t n t
''p^ ext —
Q a 9 — ^ 8 9
fll 
Û2 +
( r . - r , )  
y r8 -  r5 \ 
\ t 9 - t J
(2.30)
onde: a, ==  (CPSCP .J ° ’33S («5«89)° 667
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02 —  //.£ Cp#9 /Cg9 
a3 = ^89 Cp6 ^6
Convém ressaltar que, um a vez conhecida a taxa de transferência de calor entre 
duas localizações e a vazão de refrigerante, pode-se calcular a variação da entalpia do 
refrigerante ao passar de um a localização para outra, através da seguinte expressão:
A k ti =  (2.31)
m r
2.2 .4- Expressões para a  D eterm in ação  da Perda de Carga
Considerar-se-á, por simplicidade, o escoamento como incompressível. A perda de 
carga representa a conversão (irreversível) de energia mecânica em energia térmica, e deve- 
se a três fatores: i) fricção, ii) variação da quantidade de movimento e iii) gravidade. A 
perda de carga total pode, portanto, ser representada por três parcelas, como se segue:
A PT =  A PJr +  A P ac + APgr (2.32)
Perda de Carga Devida à Fricção
A perda de carga devida à fricção, pode ser obtida da equação de Fanno para 
perda de carga em um tubo horizontal de área constante com escoamento plenamente 
desenvolvido:
A P „  = 2 f , (2.33)
Uint
onde: /  =  fator de fricção de Fanno,
pr =  massa específica do refrigerante,
i?r =  velocidade média do refrigerante no tubo,
L — comprimento do tubo,
Dint =  diâmetro interno do tubo.
Considerando o fator de fricção, / ,  como sendo proporcional ao número de Reynolds 
elevado a -0,2 [9], e empregando-se a equação da continuidade, obtém-se a partir da equação 
(2.33):
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onde: p, =  Viscosidade dinâmica,
P = parâm etro de perda de carga que envolve os parâm etros 
geométricos e a constante de proporcionalidade.*
No compressor, a  perda de carga devida à fricção predomina na linha de descarga,
assim:
P i/0’2 rfj1’8
p s _ p g = z  8 9  m r _ _  ( 2 . 3 5 )
P&9
onde: " P8, PQ =  pressões'do refrigerante nas respectivas localizações,
A^89 5 P&9 — propriedades médias do refrigerante entre as respectivas lo­
calizações.
Perda de Carga Devida à Variação da Quantidade de Movimento
A perda de carga devida aos efeitos dinâmicos produzidos por contrações ou ex­
pansões do escoamento é dada por [9]:
A = (2'36)
onde : K  =  fator de perda de carga.
Substituindo-se a equação da continuidade na equação(2.36), obtém-se:
K A , m l
a c  o  ^2  Pr
OU
AJ»« =  ^  (2.37)
Pr
onde: P =  K — parâm etro de perda de carga.*
Fazendo-se um a análise de ordem de grandeza, a perda de carga devida a  variação 
da quantidade de movimento predomina nas seguintes localizações:
-  Entrada da carcaça
p 4 - p & = ^ í  (2.38)
Pi5
-  Câm ara e válvula de sucção
P5 - P 6 = (2.39)
PbQ
* V e r  i t e m  2 .2 .5
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-  Câm ara e válvula de descarga
P 7 _ P S =  ^ Í Í  (2.40)
P78
Perda de Carga Devida à Gravidade
Esta perda de carga pode ser calculada por:
A P g r = p r g A z  (2.41)
onde: g =  aceleração da gravidade,
A z  — diferença de altura.
Levando-se em conta que, num compressor, as diferenças de altura , Az ,  envolvidas 
são pequenas, pode-se desprezar o efeito da gravidade sobre a perda de carga.
2.2.5- D e te rm in a ç ã o  dos P a râ m e tro s  d e  P e rd a  d e  C a rg a  e T ra n s fe rê n c ia  de  
C a lo r d o  C o m p re sso r
O programa HPSIM contém um a subrotina para auxiliar na determinação dos 
parâmetros de perda de carga e transferência de calor, a partir de resultados experimentais 
obtidos em ensaios específicos do compressor.
No ensaio em questão devem ser obtidos os seguintes dados:
-  A tem peratura do ar ambiente durante o ensaio;
-  A potência consumida;
-  A vazão de refrigerante proporcionada;
-  A rotação do m otor elétrico;
-  O estado do refrigerante (pressão e tem peratura) na  entrada e na saída do compres­
sor ou
O estado do refrigerante (pressão e tem peratura) em cada localização m ostrada na 
figura 2 .1 .
Conhecidos estes valores, o programa pode, utilizando as equações apresentadas 
neste capítulo, estim ar os parâm etros de perda de carga e transferência de calor para  a 
condição de ensaio. A diferença é que as equações aqui apresentadas utilizam os referidos 
parâmetros para o cálculo da perda de carga e da transferência de calor, enquanto na 
subrotina em questão estes parâm etros são estimados a partir da perda de carga e da 
transferência de calor obtidas experimentalmente.
Convém observar-se que os parâm etros em questão foram obtidos para um a deter­
minada condição de operação do compressor. Tais parâm etros são considerados constantes 
para as demais simulações, o que é um a aproximação.
CAPÍTULO 3 
MODELAÇÃO DO TUBO CAPILAR
3.1- IN T R O D U Ç Ã O
Tubo capilar é o nome comumente aceito para designar o dispositivo de expansão, 
normalmente utilizado em sistemas de refrigeração e de condicionamento de ar de pequeno 
porte. O termo capilar é, entretanto, inadequado, um a vez que, para os diâmetros internos 
envolvidos (0,5 a  2,0 mm), as forças de capilaridade são desprezíveis.
O tubo capilar é, basicamente, um  tubo de cobre de 1 a 6  m de comprimento, que 
liga a saída do condensador à entrada do evaporador e tem  como funções reduzir a pressão 
e regular a vazão do refrigerante que entra no evaporador.
Diversas combinações de diâmetro interno e comprimento podem ser utilizadas para 
se obter o efeito desejado. Entretanto, um a vez que o tubo capilar tenha sido selecionado, 
o mesmo não pode, por si só, ajustar-se às variações de carga ou das pressões de sucção e 
descarga.
Assim sendo, fica evidente que o compressor e o tubo capilar operam em equilíbrio 
(fluxo de massa bombeado pelo compressor =  fluxo de massa através do capilar) em um a 
única condição [1 0 ]. Qualquer variação da carga térmica ou da tem peratura de condensação 
em relação à de projeto, provocam o estabelecimento de um  novo ponto de operação, 
podendo o compressor ficar sub ou sobrealimentado. O sistema busca um novo ponto de 
equilíbrio, provocando uma redução no coeficiente de performance.
3.2- O PE R A Ç Ã O  D E  U M  T U B O  C A P IL A R
O tubo capilar, apesar de sua simplicidade geométrica, apresenta, em operação, um 
comportamento bastante complexo. A figura 3.1 m ostra a distribuição de tem peratura
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Fig.S.l- Distribuição de pressão e temperatura ao longo de um tubo capilar adiabático com 
líquido subresfriado na entrada
e pressão ao longo de um tubo capilar em condições normais de operação, isto é, com 
refrigerante subresfriado na entrada.
Ao adentrar o tubo capilax, o refrigerante sofre uma pequena redução de pressão. 
Do ponto 1 ao ponto 2 a  pressão reduz-se linearmente com o comprimento, e o refrigerante 
continua no estado subresfriado. No ponto 2  o refrigerante atinge a condição de saturação 
e inicia-se a formação de vapor. A partir deste ponto, a redução de pressão acentua-se à 
medida que o final do tubo se aproxima, e a percentagem e o volume de vapor aumentam.
Utilizando um a escala para a tem peratura de saturação correspondente à escala 
linear de pressão e considerando o escoamento como adiabático, verifica-se que a temper­
a tura é constante no trecho 0-1-2. A paxtir do ponto 2 (condição de saturação) as linhas 
de pressão e tem peratura  são coincidentes.
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As linhas tracejadas indicam situações que podem ocorrer, dependendo das di­
mensões e das condições do escoamento no capilar. Entre os pontos 2 e 3’, evidências 
experimentais indicam a presença de líquido a um a tem peratura superior à tem peratura 
de saturação, o que caracteriza o fenômeno da metaestabilidade [11]. Este comprimento 
adicional da região líquida, aum enta o fluxo de massa de refrigerante através do tubo 
capilar. A diferença de pressão entre os pontos 3 e 4 deve-se ao fato do escoamento ter 
atingido condições sônicas na saída do tubo.
3.2.1- H ipóteses e C onsiderações
Na elaboração do modelo numérico, são relevantes algumas conclusões oriundas do 
trabalho de Mikol, apresentadas por Domanski e Didion [l], quais sejam:
i) o escoamento através de tubos capilares obedece às mesmas equações utilizadas em 
escoamentos em dutos;
ii) a correlação para o fator de fricção de Moody é aplicável ao escoamento na região 
líquida do tubo capilar;
iii) possibilidade de ocorrência de escoamento metaestável;
iv) possibilidade de ocorrência de escoamento blocado.
Considerando as conclusões de Mikol, algumas evidências experimentais e a teoria 
de Mecânica de Fluidos, adotaram -se as seguintes hipóteses simplificativas [1 1 ]:
i) escoamento unidimensional, homogêneo em regime permanente;
ii) o tubo capilar é reto, horizontal e tem  diâmetro interno constante;
iii) escoamento adiabático;
iv) escoamento sem regiões de metaestabilidade;
v) escoamento sem presença de óleo;
vi) a perda de caxga no capilar pode ser subdividida em: perda de carga devida à 
contração na entrada e perda de carga devida à fricção.
3.2.2- E scoam ento B lo ca d o  em  Tubos C apilares
A vazão de refrigerante através de um  tubo capilar aumenta com a diminuição da 
pressão de evaporação, até que esta atinja um a pressão denominada crítica, abaixo da qual 
a vazão não mais se altera. Nesta condição, o escoamento atinge a velocidade sônica na 
saída do tubo, o que se denomina escoamento blocado.
A hipótese de que o escoamento num  tubo capilar é unidimensional e homogêneo 
permite que o escoamento bifásico, de natureza complexa, seja tra tado  como um  escoa­
mento sem mudança de fase. Para isso, admite-se um  fluido fictício, de fase única, cujas 
propriedades são ponderações das propriedades das fases líquido e vapor do refrigerante. 
Assim, uma propriedade qualquer, ^ r , pode ser expressa em termos do títu lo  do refrige­
rante, da seguinte maneira.:
7 r =  ( 1  -  x )^ t + (3.1)
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<3 = 0 W = 0
dl
dl
Fig.8.2- Balanço de energia para um elemento de fluido num escoamento unidimensional, 
adiabático e permanente, num duto horizontal de área constante
onde: */t = propriedade do refrigerante líquido,
'y„ =  propriedade do refrigerante vapor.
desta forma, o fenômeno de escoamento blocado, no escoamento bifásico, será governado 
pelas equações do escoamento blocado sem mudança de fase.
Num escoamento adiabático num duto de área constante com fricção, como é o caso 
de um tubo capilar, a equação da energia reduz-se a (ver balanço na figura 3.2):
dh  +  t? d# =  0 (3.2)
ou
t?2h0 = h-\----- =  constante (3*3)
2
ou, ainda, utilizando a equação da continuidade:
=  h +  (3.4)
onde: h  =  entalpia,
h0 =  entalpia de estagnação, ■ 
t? =  velocidade, 
v =  volume específico.
A representação gráfica destas equações, num diagrama entalpia-entropia como 
m ostrada na  figura 3.3, é conhecida como linha de Fanno. Na parte  superior da curva
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Fig.S.S- Diagrama h-s para o escoamento ao longo de um tubo capilar
o escoamento é subsônico (M  <  1 ), na parte inferior da curva o escoamento é supersônico 
(M  > 1 ), e no ponto de entropia máxima o escoamento atinge a velocidade do som (M  =  1).
Sendo que, pela segunda lei da termodinâmica, a entropia num processo adiabático e 
irreversível deve aum entar, a linha de Fanno m ostra que o efeito da fricção num escoamento 
subsônico é a aceleração do fluido até a velocidade do som, e num escoamento supersônico 
é a desaceleração do fluido até a velocidade do som. Conclui-se também, que a velocidade 
do som somente pode ocorrer na saída do tubo, pois o estabelecimento de um a velocidade 
sônica no interior do tubo implicaria que, a jusante daquele ponto, a entropia deveria 
diminuir, o que violaria a segunda lei da Termodinâmica. A figura 3.3, m ostra também 
que o escoamento ao longo do tubo capilar, ao contrário da prática usual, não é isoentálpico.
A avaliação da pressão crítica, para um escoamento do tipo mencionado anterior­
mente, é conseguida através de um processo numérico, descrito no apêndice A.
3.3- F O R M U L A Ç Ã O  D O  M O D EL O
Ao adentrar o tubo capilar, o refrigerante sofre um a perda de carga devida à fricção 
e à acelereação decorrentes da contração brusca. Assim, esta perda de carga é dada pela 
equação a seguir, onde os índices inferiores referem-se à figura 3.1,
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1-------------------------- ---------------------------------------------- '
p á  !  |
p A + t ( P Ã ) d l
p A ^  !  !
P A 6 2  +  ^ - A p A t i 2 )  dl 
ò l
i r ------------------------ ~  ~ J  -
dl
Fig.8.4- Balanço da quantidade de movimento para um elemento de fluido num escoamento 
unidimensional em regime permanente num duto horizontal de área constante
Po -  P x | t»g -  â2 K * \  .
Po, 1 2 2
que, quando combinada com a equação da continuidade, reduz-se a:
(3.5)
P o  -  P ,  =  ( 1  +  K )
2 P0.1
(3.6)
onde: G = p0A 
K
P0.1
fluxo de massa por unidade de área,
coeficiente de perda de carga por contração,
massa específica média entre as respectivas localizações.
O coeficiente, K ,  é dè natureza empírica e depende da geometria e da relação entre 
as áreas na contração. Apesar de haver discordância na literatura, utilizar-se-á, neste 
trabalho, o valor K  = 0,15, recomendado por [l].
Utilizando o balanço da quantidade de movimento, para um escoamento em regime 
permanente em um duto de área constante com fricção, conforme indicado na figura 3.4, 
tem-se:
P A t + d l - P A t + p A t t?2 +  d (pAt  * 2} dl — p A t ti2 + t S  dl = 0
dl ol
(3.7)
onde: r  =  tensão cisalhante,
S  =  perímetro interno do tubo.
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Simplificando a equação anterior, obtém-se:
A t dP + A t d[pâ2) + r S d l  = 0 (3.8)
Substituindo a tensão cisalhante, de acordo com a equação (3.9), a seguir, e inte­
grando, obtém-se a  equação (3.10).
0+1
f  p d P - t  + f  f  dl = 0
G 2 J Pj+i Dint J
(3,?)
(3.10)
Assim, n a  região líquida do tubo capilar, considerando o líquido como incom- 
pressível, a equação anterior reduz-se a:
Pi -  Pa =
2 f t G2 L t (3.11)
Pr D i n t
onde L t refere-se ao comprimento da região líquida.
O fator de fricção para  a região líquida, f t , pode ser avaliado através das equações:
f t  =
16
Re,
para Ret < 2000
f i  =  0.046i2ez 0,2 para Ret > 2 0 0 0  
Combinando as equações (3.6) e (3.11), obtém-se:
(3.12)
(3.13)
f , L , \  d 2 
Dint ' 2 pT
Assim, o fluxo de massa de refrigerante na região de líquido pode ser dado por:
W ’  =  ( 1 + i f + M r ) £ l (3.14)
m r -- A t
-i o .s
2 Pr {Po —  P 2 )
1 + K  + fiD,
t L t \
Oint ) .
(3.15)
Para a região bifásica, a equação (3.10) deve ser resolvida com todos os seus termos. 
O primeiro termo pode ser resolvido numericamente, sabendo que o volume específico pode 
ser dado por:
vr =  vt + x(v„ -  vt ) (3.16)
onde o título ao longo de um  escoamento que segue uma linha de Fanno pode ser obtido 
como demonstrado no apêndice A . O fator de fricção para a região bifásica, que aparece 
no terceiro term o da equação (3 .1 0 ) é calculado de acordo com a correlação proposta por 
E rth  [12].
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=  título do refrigerante na entrada do tubo capilar, 
. , , =  Reynolds característico da região bifásica.«<+*()(<« — Me) J °
— C D in t
Assim, a equação (3.10), para  a região bifásica, torna-se:
Pi
S p -
rhr = A t
dP
D
fbj L bJ + ln (D (3.18)
onde L bf refere-se ao comprimento da região bifásica e os subscritos referem-se à figura
3.1.
As equações (3j15) e (3.18) devem ser resolvidas iterativamente, um a vez que a 
pressão crítica, o fator de fricção e os comprimentos das regiões de líquido e bifásica são 
funções dos fluxos de massa de refrigerante e vice-versa. As vazões obtidas por estas 
equações devem, também, satisfazer à equação da continuidade.
CAPÍTULO 4 
MODELAÇÃO DOS TROCADORES DE CALOR
4.1- IN T R O D U Ç Ã O
O termo trocador de calor é normalmente aplicado a um equipamento no qual duas 
correntes de fluidos, separadas por um a superfície sólida, trocam  calor.
Num sistema de condicionamento de ar por compressão mecânica de vapores há 
dois trocadores de calor: uma serpentina interna e um a serpentina externa. Ambas são de 
construção similar e funcionam ora como evaporador, ora como condensador, dependendo 
do modo operacional (aquecimento ou refrigeração) do sistema. Num condicionador de ar 
de janela, mais especificamente, os trocadores de calor são do tipo  compacto [13], como 
ilustrado na figura 4.1. Tais trocadores são, geralmente, constituídos por tubos de cobre 
com aletas de alumínio arranjados em quincôncio. Os tubos são conectados entre si de 
modo a formar um circuito. O refrigerante passa pelo interior da tubulação, enquanto o 
ar escoa pelo lado externo.
O método utilizado na modelação dos trocadores de calor é o chamado “tubo-por- 
tubo” . Este método consiste no isolamento imaginário de cada tubo para  efeito de cálculos. 
A transferência de calor de ou para cada tubo é calculada com auxílio da teoria para 
trocadores de calor em escoamento cruzado. Conhecendo a localização do tubo no circuito 
e executando os cálculos numa sequência apropriada, a performance to tal da serpentina 
pode ser obtida.
No isolamento do tubo, para efeitos de cálculos, considera-se que, independente da 
forma da aleta, a área da aleta utilizada pelo tubo (área dt d*, figura 4.2) é equivalente 
em performance a uma aleta circular de igual área (ver figuras 4.2 e 4.3). Assim sendo, o 
diâmetro equivalente, Deq, desta aleta circular é dado por [14]:
(  dt dt \  0,5 
^  =  2 ( ' * )
(4.1)
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Fig.4’1- Trocador de calor compacto
4.2- E Q U A Ç Õ E S G O V E R N A N T E S
4.2.1- Taxa de Transferência de Calor
As serpentinas utilizadas em condicionadores de ar de janela funcionam, predo­
minantemente, em escoamento cruzado. Entretanto, lembrando que no método “tubo- 
por-tubo” há um isolamento imaginário de cada tubo, considera-se o problema como um 
escoamento cruzado puro, como mostrado na figura 4.4.
onde:
A taxa de transferência de calor é dada por:
Q = U A t A T m
U =  coeficiente global de transferência de calor, 
A t =  área to tal de transferência de calor,
A Tm =  diferença logarítmica de tem peratura.
(4.2)
Utiliza-se a diferença logarítmica de tem peratura, como indicado na  equação ante­
rior, porque a diferença de tem peratura entre os fluidos varia ao longo do trocador. Para
o escoamento cruzado puro, tal diferença é dada pelas seguintes expessões [15]:
A Tm =
ln
t0 ~  ti 
T ,at -  tj 
Tgat — ta
(4.3)
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Fig.4-2- Método aproximado de tratar uma aleta retangular como uma aleta circular de igual 
área
quando a tem peratu ra  do refrigerante não varia, e
A TL = to -  ti
ln
T j  -  T „
t o - t .
(4.4)
^ ^  +  ln ^to-t. Ti-ti
quando a tem peratura de ambos os fluidos variam, 
onde: T  =  tem peratu ra  do refrigerante, 
t = tem peratura do ar,
i =  entrada, 
o =  saída.
A taxa de transferência de calor pode também ser dada em função da diferença de 
entalpia:
Q =  —rhr (hQ -  hi)
Q = m a (kai -  hae)
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Fig.4-8- Secção transversal de um tubo aletado
ou
Q -  —rnT cPr (T0 -  Ti) (4.5)
e
Q = rha c,,a [t0 -  U) (4.6)
Em um trocador de calor, podem ocorrer os seguintes tipos de escoamento:
i) escoamento sem mudança de fase, quando a tem peratura do refrigerante varia;
ii) escoamento com mudança de fase, quando a  tem peratura do refrigerante não varia 
e Ui) ambos simultaneamente. Assim sendo, é possível encontrar-se, num mesmo tubó, òs 
casos analisados a seguir:
Escoamento sem Mudança de Fase: Refrigerante Superaquecido ou Subresfriado ao Longo 
de Todo o Tubo
A equação para a  taxa de transferência de calor, neste caso, é indicada a  seguir (ver 
apêndice B):
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Ftg.4 .4- Escoamento cruzado puro em um tubo aletado
Q = m r cVr (Ti -  U) < 1 -  exp mg cPam r c,,r
1 — exp
- U  An
m a cPa
(4.7)
Escoamento Bifásico ao longo de todo o Tubo
Substituindo a equação (4.3) na equação (4.2) tem-se
. T ,at — ti T ,at — 10 U  A t  
ln —------- -- =  -  ln
ou
r..* - 10
t0 = ti +  (T ,at — ti)
T ,at t i  TTla C,u  
U A r
1 — exp —
m a Cpc
(4.8)
Substituindo a equação (4.8) na equação (4.6), obtém-se a taxa de calor para a 
região bifásica:
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Vapor Superaquecido na Entrada e Bifásico na Saída do Tubo
Considerando parcelas independentes para cada região, a taxa de transferência de 
calor, neste caso, é dada por:
Q — rnT{hi hv) -(- TTia cP(> ( l Zvtup) 1 -  exp -  —
U  A i
m a cPc
(Te a t - U )  (4.10)
onde Zvtup, q u e  representaja._fração do_çomprimento dojtubo ocupado pelo vapor super­
aquecido, é dado por:
m r cPr ln
Zv»1ip
1 -
hj -  hv 
C p Á T i - U )
1 -  exp -  —U  An
m a cPa
(4.11)
e hi refere-se à entalpia do refrigerante na entrada do tubo.
A dedução das equações (4.10) e (4.11) encontram-se no apêndice C.
Bifásico na Entrada e Líquido Subresfriado na Saída do Tubo 
A taxa de transferência de calor, neste caso, é dada por:





+ m r (hi - h t ) 
(4.12)
onde Zbs , que representa a fração do comprimento do tubo ocupado pela região bifásica, 
é dada por:
Zbf —
m r (hi -  h t )
m a  C p , 1 — e x p ----
U An
m a cPc Tgat i^
(4.13)
A dedução das equações (4.12) e (4.13) encontram-se no apêndice D .
4.2 .2- F lu x o s d e  M a ssa
Fluxo de Massa de Refrigerante
Durante o escoamento ao longo de um  trocador de calor, o refrigerante pode sofrer 
uma mudança de fase e, em decorrência, um a considerável variação de densidade, a qual 
influencia a velocidade e a perda de carga do escoamento.
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P ara evitar uma perda de carga elevada ou um a baixa transferência de calor, os 
tubos do trocador de calor são conectados de modo a formarem circuitos independentes. 
Assim, num evaporador, o volume específico do refrigerante aum enta ao longo do escoa­
mento e a  tubulação ramifica-se para  diminuir o fluxo de massa e a velocidade nos tubos 
seguintes. Num condensador, ao contrário, o volume específico do refrigerante é alto na 
entrada, onde ocorre a distribuição do fluxo entre vários tubos, e diminui ao longo do 
escoamento. Para evitar uma queda demasiada da velocidade, o que diminuiria a  trans­
ferência de calor, os diferentes circuitos do condensador unem-se para  aum entar o fluxo de 
massa e a velocidade nos tubos seguintes.
P ara a simulação de uma serpentina pelo método “tubo-por-tübõ” õ fluxo dè massa 
de refrigerante em cada tubo deve ser conhecido. Sendo o fluxo de massa total através da 
serpentina conhecido, deve-se calcular a distribuição do fluxo pelos diferentes circuitos.
Uma vez que a maior parte da perda de carga na serpentina resulta dos escoamentos 
de vapor superaquecido e bifásico, que ocorrem na maior parte da serpentina, assumiu-se 
que a vazão distribui-se igualmente entre os tubos que recebem vapor superaquecido da 
tubulação principal. A vazão nos demais tubos é encontrada seguindo o caminho percorrido 
pelo escoamento, considerando a serpentina como condensador. Este método foi verificado 
experimentalmente por Domanski e Didion [1] e os resultados obtidos foram satisfatórios.
Fluxo de Massa de Ar
Assume-se que o fluxo de massa de ar distribui-se uniformemente por toda a  face 
da serpentina, e que há turbulência suficiente no escoamento, para provocar um a m istura 
eficiente no fluxo e proporcionar um escoamento de ar com propriedades uniformes na 
entrada de cada tubo.
Considera-se, portanto, que cada tubo de um a determ inada fileira recebe a mesma 
parcela do fluxo de massa de ax total, e as propriedades utilizadas no cálculo da  fileira 
seguinte são obtidas através da m istura do ar na saída de cada tubo da fileira anterior.
4.2.3- C oeficientes de Transferência de C alor
Coeficiente de Transferência de Calor para um Tubo Aletado Seco
O coeficiente de transferência de calor para  um tubo aletado seco é utilizado nos 
cálculos do condensador, podendo também ser utilizado no evaporador, se não houver 
desumidificação do ar.
A figura 4.5 m ostra uma seção de um  tubo aletado. Desprezando a resistência de 
contato, as seguintes equações podem ser escritas [15]:
Q =  ^int AP'int {T{ — tp'int) (4-14)
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ti
AR
Fig-4-5- Seção de um tubo aletado
A  __  A p m  ( í p . i n l  t p . e x t
Q ~  l
Q = U A t (T i - t a )
Q — hext Ap.ext (tp ext ta) +  flext A f  (í/ .m ~~ ) (4-17)
Sendo a eficiência da aleta dada por:
4 =  (4.18)
t/.f» ”  *a
e, como a resistência de contato foi desprezada,
t f . b  =  t p . e x t  ( 4 - 1 9 )
a equação (4.17) tom a-se então:
Q =  Kxt  (Ap.ex t+<f>Aj)(tp.e x t - t a) (4.20)
Incluindo um a resistência térmica para levar em conta os efeitos da incrustação na 
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p ’m  2
APtint =  área interna do tubo,
-Ap.ezt =  área externa do tubo,
=  área média do tubo,
=  área externa total,
=  coeficiente de transferência de calor entre o refrigerante e a 
superfície interna do tubo, 
hinc,int =  coeficiente de transferência de calor para levar em conta o 
efeito da incrustação,
=  coeficiente de transferência de calor entre a superfície ex­
terna e o ax,
=  condutividade térm ica do material do tubo,
=  espessura da parede do tubo,
=  eficiência da aleta,
=  tem peratura da base da aleta,
=  tem peratura média da aleta,
=. tem peratura da superfície externa do tubo,







A eficiência da aleta, independente do seu tipo, será considerada como a eficiência 
de uma aleta circular plana, dada pela seguinte expressão [l]:
i= i
2-1
D  / M  Deq / V eq
{Deq D ext) 2  foext
K j  Sj
0 ,5-1
(4.22)
onde os coeficientes b1} , b2j  e b3>J são dados na tabela 4.1.
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Tabela 4-1- Coeficientes da equação (4-22)
j b2,j 3^,y
1 1 ,0 0 ,0 0 ,0
2 -0,22920E-1 -0,13755E+0 0,20130E-1
3 0,16106E+0 0,81890E-1 -0,11440E-1
4 -0,64975E+0 -0,55500E-1 -0,28753E-1
5 0,5349lE+0 0,18040E-1 0,42477E-1
6 -0,19286E+0 0,36494E-3 -0,20335E-1
7 0,32564E-1 -0,10660E-2 0;40947E-2
8 -0,20972E-2 0,12410E-3 -0,29673E-3
Na equação (4.21), o terceiro termo depende apenas do material e da geometria 
da serpentina. No segundo termo, assume-se que o coeficiente de transferência de calor 
para levar em conta o efeito da incrustação interna do tubo, hinc int, vale 28,4 k W /m 2 K  
[15]. O primeiro e o quarto termos dependem dos coeficientes de transferência de calor por 
convecção forçada interno e externo, os quais são determinados por um dos procedimentos 
indicados a seguir.
Coeficiente de Transferência de Calor por Convecção Forçada no Interior de um Tubo Liso
Num trocador de calor de um condicionador de ar são possíveis os seguintes casos 
de convecção forçada no interior de tubos:
i) convecção forçada em escoamento sem mudança de fase;
ii) convecção forçada em escoamento bifásico com condensação;
iii) convecção forçada em escoamento bifásico com evaporação;
os quais serão descritos a seguir:
Convecção Forçada em Escoamento Interno sem Mudança de Fase
A convecção forçada em escoamento sem mudança de fase ocorre na entrada do 
condensador, onde o vapor superaquecido é resfriado; na saída do condensador, quando 
há presença de líquido subresfriado e/ou na saída do evaporador, quando há presença 
de vapor superaquecido. A expressão para este coeficiente de transferência de calor, em 
termos adimensionais, é dada pela equação de Dittus-Boelter:
N u  =  a, 023 Re0'8 P rv (4.23)
onde
{0 ,4  para aquecimento.0 ,3  para resfriamento
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Convecção Forçada em Escoamento Interno Bifásico com Condensação
O escoamento predominante num condensador é do tipo anular, com refrigerante 
líquido escoando junto à pairede do tubo e vapor escoando na parte  central. Travis et 
al [16] realizaram estudos analíticos e experimentais sobre a condensação de vapor em 
escoamento anular, para os refrigerantes R-12 e R-22, e propuseram a seguinte correlação 
para o coeficiente de transferência de calor:
P rt Re0/ 9 F l a /A nA.
N u  = p z - ------- ) 
R t t  =  G { l - x ) D int----------------------------------------------------------------------------------------------------------------------(4 2 5 )
P rt = VZÍEL (4.26)
ki
F l  =  0 , 1 5 p C + 2 , 8 5 X - ° ’476) (4.27)
F2 =
0,707P rt Re°t ’s para R et < 50;
5 P r ,  +  5 ln [l +  Pr, (0,09636Re° 886 -  1)1 para 50 < Re, < 1125;
5 P r, +  5 ln(l +  5 P r,) + 2,5 ]n(0,00313 Re" “ "-) para Re, > 1125.
(4.28)
1 para F 1 <  1 ; (< M)
1,5 para F 1 >  1 .
=  ( * )  í í i  (4.30)
onde X tt é o parâmetro de Lockhardt-Martinelli, sobre o qual se falará no capítulo referente 
à fração de vazio.
Note-se que a equação (4.24) é válida somente para escoamento anular. Considera- 
se que este tipo de escoamento ocorre para títulos entre 0,1 e 0,9. Para títulos entre 0,0 e 
0,1, e 0,9 e 1,0, assume-se que o coeficiente de transferência de calor varia linearmente entre 
o valor obtido através das equações (4.23) e (4.24), podendo ser obtido por interpolação.
Tandon et al [17] compararam o método anterior com outros métodos existentes 
e com dados experimentais, e propuseram uma nova correlação, mais apropriada aos re­
frigerantes R -Í2  e R-2 2 . Implantada no programa, tal correlação forneceu valores paxa o 
coeficiente de transferência de calor em torno de 30% superiores aos obtidos através da 
equação sugerida por Travis et al [16]. Entretanto, este fato não alterou significativamente 
os resultados finais do programa, o que demonstra que a transferência de calor nos tubos 
é governada predominantemente pela resistência térmica externa. Sendo assim, optou-se 
pela manutenção da correlação original utilizada por Domanski e Didion [l].
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Convecção Forçada em Escoamento Interno Bifásico com Evaporação
Refrigerante bifásico entra no evaporador, proveniente do tubo capilar, e forma 
um escoamento anular, que se mantém até um  título de aproximadamente 0,9, quando a 
camada de líquido é destruída pela energia cinética do vapor.
Utilizar-se-á, na determinação deste coeficiente de transferência de calor, a cor­
relação de Pierre [7], baseada num trabalho experimental com R-12 e R-22. Na forma 
adimensional tem-se:
N u  =  0,0009 G D j,




onde os termos g, h ív e Ax referem-se, respectivamente à aceleração da gravidade, à 
entalpia de vaporização e à variação do título entre a entrada e a saída do tubo.
A correlação acima é aplicável paxa:
28,5 < N u  < 753 0,15 <  x  <  0 ,9
Para títulos entre 0,9 e 1,0, o coeficiente de transferência de calor pode ser obtido 
por interpolação linear entre os valores obtidos através das equações (4.23) e (4.31).
Coeficiente de Transferência de Calor por Convecção Forçada no Lado Externo dos Tubos
Serão apresentadas, a seguir, correlações para trocadores de calor com três tipos 
diferentes de aletas, quais sejam: i) plana, ii) corrugada e iii) recortada.
Aleta Plana
Gray e Webb [18] desenvolveram um a correlação para estimax o coeficiente de trans­
ferência de calor entre o ar e a serpentina, em função do número de Reynolds e das carac­
terísticas geométricas da mesma. Aplicaram, para isso, um a técnica de regressão múltipla, 
com dados de 16 trocadores de calor. A correlação resultante é válida para um  número 
qualquer de fileiras de tubos.
A correlação em questão foi desenvolvida em duas etapas. Inicialmente desenvolveu- 
se um a correlação para uma serpentina com quatro fileiras de tubos:
0 ,0312
u  = 0 ,1 4  R e~0328 | (4.32)
para 500 < Re < 24700
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em seguida, desenvolveu-se um multiplicador para a utilização em serpentinas com menos 
de quatro fileiras de tubos:




0 , 6 0 7 ( 4 -  F )
(4.33)
onde F  representa o número de fileiras de tubos.
P ara  um  número de fileiras de tubos maior.do.que-quatro, considera-se desprezível 
o efeito do multiplicador.
O coeficiente de transferência de calor para aleta plana, hpl, pode ser obtido da 
definição do fator de Colburn. Assim:
* __ J f  G  Cp
pl ~  P r2/ã
(4.34)
Aleta Corrugada
Um tipo conhecido de aleta é a aleta corrugada, m ostrada na figura 4.6. Sua 
popularidade e utilização justificam-se por propocionar um coeficiente de transferência de 
calor maior do que a aleta plana.
Webb [19] desenvolveu um a correlação para estim ar o coeficiente de transferência 
de calor entre o ar e um a serpentina com aletas corrugadas, em função das condições do 
escoamento e das características geométricas da mesma. Aplicou, para isso, um a técnica de 
regressão m últipla com dados de 27 trocadores de calor, com 3 fileiras de tubos, publicados 
por Beercher e Fagan [20].
Tais dados são apresentados na forma de um  número de Nusselt baseado na diferença 
aritmética de tem peratura, N u art, e do número de Graetz, Gz.
As definições de N u art, Gz e do número de Reynolds são apresentadas a seguir:




Re P r D h 
L





O diâm etro hidráulico volumétrico, Dh , é definido como quatro vezes o volume do 
canal aberto dividido pela área superficial total, isto é:
D h = 2 * ( 1 - Q
(1 — £) see 6 + 2 z £ ' 
D ext m
(4.38)
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Fig.4 .6- Aleta corrugada
onde
t  -  (4.39)
C (4 d, d,)
5ec, =  W + / ? > ° l  (4.40)
h
O parâm etro £ representa a fração do volume do canal ocupado pelo tubo. O 
parâmetro sec 6 leva consideração a área adicional de aleta proporcionada em relaçao 
à aleta plana.
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A velocidade ponderada do ar no volume real do canal, i?m, é definida como:
t? =  __ U I___
m [?(i -  í)i
(4.41)
onde ú j t é a  velocidade frontal do ar e a taxa de contração das aletas, Ç, que representa a 
fração da área frontal ocupada pelas aletas, é dada por:
L - (z -+- 6,)
O número de Nusselt é normalmente baseado na diferença logarítmica de tempe­
ratura. Beercher e Fagan [20], entretanto, verificaram que, para velocidades baixas do 
ar, pequenos erros na medição das tem peraturas levavam a grandes erros no cálculo da 
diferença logarítmica de tem peratura. Assim sendo, preferiram basear o número de Nusselt 
na diferença aritm ética de tem peratura e, para calcular o número de Nusselt baseado ha 
diferença logarítmica de tem peratura, desenvolveram a seguinte expressão [19]:
N u log =
Gz 1 +  2 N u art / Gz 
~4~ 1 - 2  N u ari/G z
(4.43)
Webb [19] apresentou sua correlação em função do número de Graetz apenas por 
conveniência, um a vez que os dados de Beercher e Fagan foram assim apresentados. Webb 
concluiu, entretanto, não ser o número de Graetz um parâm etro de correlação adequado.
N u art -
As correlações propostas por Webb são apresentadas a seguir:
0,11 / \ - 0 , 0 9  / \ 0 ,12 / \ - 0 , 3 4
d,
0,5 Gz0'*6 dt I A  Í I X





■ 0.16 / \ 0,25 / \ -  0,43 
h \  í h  
dt
para Gz < 25;
para Gz > 25.
(4.44)
Tais correlações foram desenvolvidas para trocadores de calor com três fileiras de 
tubos. Para a sua utilização em trocadores com um número diferente de fileiras, considerar- 
se-á que a relação N u log/ N u pt permanecerá constante.
Sendo as correlações propostas por Webb para a aleta plana dadas por:
0,4 Gz0'73
N u pi =  <
A i t
-0,23





para Gz < 25;
paxa Gz > 25.
(4.45)
e x t
o coeficiente de transferência de calor, para a aleta corrugada, pode ser obtido por:
N u log
h = hpi N u
(4.46)
p i
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onde hpi é dado pela equação (4.34). Domanski e Didion [1] preferiram utilizar a equação 
desenvolvida por Gray e Webb [18], por envolver mais completamente os parâmetros 
geométricos da serpentina.
Aleta Recortada
Um tipo de aletá~cuja utilização vem crescendo atualmente é a aleta recortada, 
m ostrada na figura 4.7. Esta aleta consiste, basicamente, de um a aleta plana contendo tiras 
salientes estam padas em sua superfície. Sua utilização justifica-se pelo seu desempenho, 
superior ac das aletas plana e cofrugada.
A aleta recortada é particularm ente recomendada para casos em que um baixo nível 
de ruído é necessário, um a vez que, com parada com outros tipos de aletas, fornece o mesmo 
desempenho com um a vazão de ar menor.
Nakayama e Xu [21] dividiram  a área da aleta em zonas diferentes, aplicando, para 
cada um a um a correlação apropriada para  o cálculo da transferência de calor. A seguir, ob­
tiveram  numericamente, pelo método dos elementos finitos, a distribuição de tem peratura 
para a  aleta e para o ar. Por último, desenvolveram um a modelação simplificada para a 
transferência de calor, cujos resultados foram comparados com os da solução numérica.
A correlação proposta, para o fator de Colburn da aleta recortada, é apresentada a
seguir:
j  = U> Fr  (4-47)
onde Ff é dado por:
1,24 / \ 2 ,09
0 944 D - - 0.68 , ,  I  I  ,„2-26 E >-0’88Ff =  1 +  1093 <pt0;944 i? c -° ’68 +  1,097 J  <p(2;26 i2e°’88 (4.48)
e j pi é o fator de Colburn para a  aleta plana.
Na equação (4.48) o parâm etro <ptT, que representa a razão entre a área da aleta 
que contém tiras e a área total, é dado por:
di dt 7T DextIA
e o número de Reynolds baseado no diâm etro hidráulico, R eh, é dado por:
R Ch = pa Dh (4.50)
Va
onde
Dh =  4 Li A m in jA r  (4*51)
e
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di
»
Fig.4 . 7- Aleta recortada
Amin =  área livre de passagem do ar,
D h =  diâm etro hidráulico,
Lt =  comprimento da serpentina na direção do escoamento,
ltT =  largura das tiras,
L tr = comprimento das tiras,
Mtr = número de tiras,
A faixa de aplicabilidade para a correlação em questão é:
2 5 0  < R e <  3 0 0 0
0, Ib m m  < 6f < 0 ,2 m m  
1,8 <  z  < 2 ,5m m  
0 ,2  <  <ptr < 0,35
Nakayaxna e Xu [21] propuseram  um a correlação simplificada para o fator de Col- 
burn para a aleta plana, j pl, entretanto  Domanski e Didion [l] preferiram utilizar a cor­
relação de Gray e Webb, por envolver mais completamente os parâm etros geométricos da 
serpentina. Assim sendo, j pi pode ser obtido pela equação (4.33).
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Coeficiente Global de Transferência de Calor para um Tubo Aletado Umido
Quando a tem peratura da superfície do evaporador estiver abaixo da tem peratura 
de orvalho do ar, inicia-se um  processo de desumidificação, no qual um  filme de água se 
forma nas aletas e nos tubos. Se a tem peratura da superfície estiver acima de 0oC, à 
medida que a um idade se form a nas aletas, a  água escorre pela força da gravidade. Se a 
tem peratura estiver abaixo de 0°C, ocorrerá a formação e acúmulo de gêlo.
Uma vez que o processo de desumidificação altera .apenas-a-transferência de calor 
na superfície externa,-som ente os'pfõcessos associados à  desumidificação devem ser apre­
sentados e acrescidos à situação de tubo  sêco. Assim, tem-se:
A taxa de transferência de calor entre o fluxo de ax e a superfície da água é dada 
por [15]:
dQ  — flext (^a ^vj ) dA ^tv fw duja
ou, utilizando a equação da transferência de massa:
dQ -  [hext (ta - t w) + hd'CXt (ua -  üjw )j dA  (4.52)
Analogamente à equação (4.17) o primeiro term o da equação (4.52) pode ser escrito 
dQs — ~ hext[(^to,6 ~ ta ) d A P'gXt +  (íTO,m -  ta ) d A j ] (4.53)
como:
onde: Af  =  área da aleta,
Ap,ext — área do tubo exposta ao ar,
hd.,ext =  coeficiente de transferência de massa externo,
htv,w — calor latente de condensação para a água,
Qs =  taxa de calor sensível,
ta — tem peratura do ar,
tw =  tem peratura do água (gelo),
tw,b =  tem peratura do filme de água (gelo) na  base da aleta,
tw,m =  tem peratura m édia do filme de água (gelo),
u>a =  umidade absoluta do ar,
u)w — umidade absoluta do ar saturado à tem peratura  tw .
Desprezando o efeito da condutância da água (gelo) sobre a eficiência da aleta, de 
modo que:
$  =  tw m ~  ta (4.54)
,6
chega-se a:
(it . - t . J d A  (4.55)dQs — ^ext 
Da equação da transferência de m assa [15]:
rha,»c doja = - h d<ext {u* — ojw ) dA  (4.56)
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ou
d u ) a  —  ^ < í , e z t  [ (k*tu  ,6  b J a )  d A p e x t  “H { j^ w  ,m  )  d A j  ] 
Desprezando a influência do condensado na eficiência da aleta, tem-se:
4>w =  <f> =
(4.57)
(4.58)
Utilizando as equações (4.56) e (4.58), e considerando o número de Lewis, dado pela 
equação a seguir, como unitário,-
Le = f^ext
f i < t , ex t  C p a
chega-se, para o segundo termo da equação (4.52), a:
h d , e x t  (w„ -  ) dA  =  [ l -  ^ - { 1  -  <j>) \ (ua -  uJW'b) dA
cpo *- A t  -*
Substituindo as equações (4.55) e (4.60) na equação (4.52), obtém-se:
(4.59)
(4.60)
dQ =  he _ , ) ( t . - i . J d A  (4.61)
por:
onde
P^a (^ « «^o,í>)
A taxa de transferência de calor através do filme de água condensada (gelo) é dada
dQ  =  ^  A ti  <L1 (4.62)
■^L =  K«, /  ^
e
=  coeficiente de transferência de calor para o filme de conden­
sado (gelo),
kw =  condutividade térmica da água (gelo),
A tL = diferença de tem peratura através do filme de condensado 
(gelo),
6l — espessura do filme de condensado.
Similarmente à equação (4.21) e aplicando as equações (4.61) e (4.62), obtém-se a 
expressão para o coeficiente global de transferência de calor para  um  tubo aletado úmido 
como sendo:
U =
+ + At 6m
■A p ,int ^ i n t  ■Ap'int & + ib + í 6> , A / . . , , I
^ \ l+ » - ã í-«»-*)])
(4.63)
Na obtenção da equação acima foram  feitas as seguintes hipóteses: 
i) a diferença de tem peratura através do filme de água (gelo) é uniforme ao longo de 
toda a serpentina;
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ii) o efeito da condutância da água (gelo) na eficiência da aleta é desprezível.
A presença de condensado influencia a transferência de calor por incluir um a re­
sistência térmica, diminuir a área de passagem do ar entre as aletas e por necessitar uma 
certa quantidade de calor para  sua formação.
Para a avaliação da espessura da cam ada de água (gelo) parte-se da equação de 
transferência de massa. Substituindo a equação (4.56) na equação (4.60) e integrando, 
tem-se:
f  ~hext A t [l — ~  ^)] |
wa,0 =  c -  (wa,, -  w„,,6) < 1 -  e x p -------------;---------- ------------> (4.64)
onde: rha tc =  vazão m ásica de ar seco,
u a<0 =  umidade absoluta do ar na saída da fileira de tubos, 
u>a,i =  umidade absoluta do ax na entrada da fileira de tubos.
Pode-se, então, calcular a  taxa  de remoção de umidade:
j =  râq,«c (kJq,t ~  ^o.o) ^  ggj
a t
Se a tem peratura do evaporador estiver abaixo de 0o C, a umidade removida acumu- 
lar-se-á, na forma de gelo, na  superfície da serpentina. A espessura desta cam ada pode ser 
obtida integrando a taxa de remoção de umidade em relação ao tempo, ou seja:
r  .
6g =  f  — d T  (4.66)
J  Pg
onde: T — tempo,
R  — taxa de remoção de umidade,
pg — massa específica do gelo,
6g = espessura da cam ada de gelo.
Se a tem peratura do evaporador estiver acima de 0o C, a água condensada escorre 
pelas aletas. Desprezando a  resistência do ax, a espessura do filme de condensado, ÓL, 
conforme demonstrado no apêndice E , é dada por:
h  =  1,442 I ^  I (4.67)
Q P w
onde R é a taxa de remoção de um idade por unidade de largura da aleta
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4.2 .4- P erd a  de C arga em  um  Tubo Liso
Como já  foi visto no item 2.4 do capítulo 2, a perda de carga total para o escoamento 
em um tubo liso é composta pelas seguintes parcelas: i) perda de carga devida à fricção; 
ti) perda de carga devida à variação da quantidade de movimento e iii) perda de carga 
devida à  gravidade, sendo esta últim a desprezível. As expressões para a  perda de carga 
são apresentadas a seguir, conforme o tipo de escoamento.
Escoamento sem Mudança de Fase
-  A perda de carga por fricção é dada pela equação de Fanno:
A (4.68)
D i n t  P
onde o fator de fricção, / ,  é dado pela seguinte equação:
/  =  0,046 Re~ 0,2 (4.69)
-  A perda de carga pela variação da quantidade de movimento é dada por:
¥ = £  <4 - 7 0 >
Escoamento Bifásico com Condensação
-  A perda de carga por fricção, para um  escoamento bifásico com condensação, pode 
ser calculada pelo método proposto por Lockhardt e M artinelli [25]. Estes realizaram 
um estudo semi-empírico para escoamento bifásico com ar e diferentes líquidos, no qual 
relacionaram a perda de carga do escoamento bifásico com a perda de carga no escoamento 
de líquido, através do parâm etro adimensional X tt como se segue:
A PbJ 
A P, : = ? (X u )  = $i
ou
A Pbf =  A Pt $  (4.71)
onde: A Pt — perda de carga por fricção no escoamento de líquido,
A Pbf  =  perda de carga por fricção no escoamento bifásico,
X tt =  parâm etro de Lockhardt-M artinelli dado pela equação 
(4.30).
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Considerando que somente refrigerante líquido está escoando pelo tubo, A Pt pode 
ser calculada usando a equação (4.68) para escoamento sem m udança' de fase, sendo o 
número de Reynolds e o fator de fricção dados por:
( =  ( 1 - J:) G A -  (4.72)
Hl
f bJ,t = 0 ,0 4 6  Re;f0't2 (4.73)
que representam, respectivamente ~o número de Reynolds e o fator de fricção da parte 
líquida do escoamento bifásico.
O fator de correção para  a perda de carga em escoamento bifásico, pode ser 
obtido pela correlação:
5
£  B, ( lo g * ,,) ’ - 1 
$  =  10 í = 1 (4.74)
onde:
= 1 ,4  
B 2 = -0 ,87917 
B 3 =  0,14062 
£ 4 =  0,0010417 
B s — —0,0078125
Combinando as equações (4.71), (4.72), (4.73) e (4.74), a perda de carga por fricção 
é dada por:
2 fb j,i G2 (1 — z )2 L  $
Dint Pt
-  Para a obtenção da perda de carga devida à variação da quantidade de movimento, 
procede-se como indicado a seguir:
Separando as fases líquida e vapor e introduzindo a definição de fração de vazio, a, 
tem-se:
A Pbf = J  X).—  (4.75)
“ = £ = £  (4-76) 
. K  v ,m r = m v + m e = ----- 1-----
t>„ vt
ou
$ L  =  L l SÍ +  “  (4.77)
VT » ,  V.
e
rht =  (1 -  x ) m r =  pt ò t A t (4.78)
rhv = x m r =  pv A t (4-79)
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Utilizando a equação da quantidade de movimento:
—  _  (4 80)
dl vt dl vv dl
obtém-se a perda de carga devida à variação da quantidade de movimento:
í ^ l  +  Í L Í l z f l l  .(4.81)
dl dl L a  __T-(1— a )-J  '
onde: Vi =  vazão volumétrica de refrigerante líquido,
Vv = vazão volumétrica de refrigerante vapor,
Vt =  volume ocupado pelo refrigerante líquido,
Vv = volume ocupado pelo refrigerante vapor.
A fração de vazio, a , representa a  parcela do tubo preenchida pelo vapor e pode ser 
obtida pela seguinte correlação, proposta por Wallis [26] e refinada por Domanski e Didion
[l] para X tt > 10.
a  =  /  (1 +  J C 8)~0,378 para X tt < 10; (4.82)
l  0,823 -  0,157 ln X tt para X tt > 10. (4-83)
Escoamento Bifásico com Evaporação
Utilizando a correlação proposta por Pierre [7], baseado em resultados experimentais 
para o R-12 e R-22, a perda de carga pode ser dada por:
A P = ( - £ ^  + — W » m (4.84)
\ A n t  Xm J
onde
(  R e L
f  = 0,0185
J  h tv A x  J
Vm = vt +  x m (u„ -  v<)
Vi
e A x  representa a variação do título do refrigerante entre a entrada e a saída do tubo, x m 
o título médio e vm o volume específico baseado no título médio.
Convém observar que o primeiro termo da equação (4.84) representa a  perda de 
carga devida à variação da quantidade de movimento.
CAPÍTULO 5 
VÁLVULA REVERSORA E TUBULAÇÕES
5.1- V A L V U L A  R E V E R S O R A
A válvula reversora é um a válvula de quatro vias cuja função é dirigir o refrigerante, 
bombeado pelo compressor, para  a serpentina interna ou externa, dependendo do modo de 
operação (aquecimento ou refrigeração). Permite, além disso, que o refrigerante a baixa 
pressão retorne ao compressor, completando o circuito.
O refrigerante, ao escoar através da válvula reversora, m uda de estado devido à 
perda de carga e à  transferência de calor . No interior da válvula, trocam  calor o refrige­
rante proveniente da descarga, a alta  tem peratura, e o refrigerante proveniente da sucção, 
a baixa tem peratura. Pode haver, ainda, vazamento de refrigerante da descarga para a 
sucção, devido à  imperfeição das vedações.
Assumindo que a válvula não troca calor com o ambiente, todo o calor perdido 
pelo refrigerante da descarga será ganho pelo da sucção. Desprezando-se o vazamento 
de refrigerante, a perda de carga e a transferência de calor entre a entrada e a saída da 
válvula, para a sucção ou descarga, podem ser obtidas utilizando as seguintes equações, 
apresentadas no capítulo 2:
AP<,0 =  K 0 (5.1)
P%tO
e
Q t ^ U A & T n  (5.2)
onde Pi'0 é o parâm etro de perda de carga, pi o é a massa específica média do refrigerante 
entre a entrada e a saída da válvula, U é dado pela equação (2.29), a  diferença logarítmica 
de tem peratura, A T m, é dada por:
A T  =  r^ °'ap ~  ~  ^o.fcp) 5^
1 ( To,ap Ti,bp \
M  f — I r —  jV-M.ap J-o,bp /
e os subscritos ap e bp referem-se, respectivamente, à  a lta  pressão e à  baixa pressão.
Devido à  dificuldade em se determ inar os parâm etros para  a  válvula da unidade de 
condicionamento de ar em questão, utilizaram-se, na simulação, os parâm etros disponíveis
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de um a válvula norte americana. Verificou-se, entretanto, que a influência destes parâme­
tros, na simulação em geral, é muito pequena.
A modelação utilizada para a válvula reversora é, como se pode observar, bas­
tante simplificada. Modelações mais complexas, que incluem o vazamento_de_refrige- 
rante da descarga para  a sucção, são disponíveis,na.literatura" ([22]~e [23]). Tais mode­
lações não foram utilizadas,-devido^à impossibilidade de obtenção dos dados experimentais 
necessários.
5.2- T U B U L A Ç Õ E S
As tubulações consistem nos tubos de ligação entre o compressor e a válvula rever­
sora, entre a válvula reversora e os trocadores de calor e entre os trocadores de calor e o 
tubo capilar.
5.2.1- Linhas de Vapor
A tubulação entre o compressor e o evaporador é chamada linha de sucção. A 
tubulação entre o compressor e o condensador é chamada linha de descarga. Em ambas as 
linhas há um escoamento de vapor saturado ou superaquecido.
A tubulação entre o compressor e o condensador troca calor com o ambiente externo 
por convecção forçada. A tubulação entre a válvula reversora e o evaporador situa-se em 
parte no ambiente externo, trocando calor por convecção forçada, e em parte no ambiente 
interno, trocando calor por convecção natural. Parte desta tubulação é isolada.
P ara  a modelação, entretanto, considerou-se que toda a tubulação entre a  válvula re­
versora e o evaporador situa-se no ambiente externo, trocando calor por convecção forçada, 
sem isolamento. O detalhamento da modelação para levar em conta as diferentes parcelas 
da tubulação é possível.
Convém ressaltar que o program a HPSIM originalmente considerava que a tubula­
ção compressor-condensador situava-se no ambiente externo e a tubulação compressor- 
evaporador no ambiente interno. Ambas trocavam calor por convecção natural. Não era 
considerada a tubulação entre o compressor e a válvula reversora.
Externam ente à tubulação, o coeficiente de transferência de calor por convecção 
forçada é dado por [7]:
» =  0 , 0 2 6 ^ -  (5.4)
-^ext
onde as unidades estão no SI.
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No interior da tubulação, considera-se convecção forçada sem mudança de fase, que 
pode ser calculada pela equação (4.22).
A perda de carga na tubulação pode ser calculada utilizando-se a equação (3.11).
5.2 .2- Linhas de L íquido
A linha de líquido liga o evaporador e o condensador ao tubo capilar. Esta tubulação 
contém líquido subresfriado ou refrigerante bifásico com baixo título. A perda de carga 
pode ser obtida pelas equações (3.11) ou (4.72), conforme o tipo de escoamento.
CAPÍTULO 6 
INVENTÁRIO DE M ASSA
6.1- IN T R O D U Ç Ã O
Um ponto fundam ental na formulação do modelo em questão é o inventário de 
massa, isto é, o cálculo da m assa to tal de refrigerante no sistema. Como se pode observar 
no fluxograma apresentado na  figura 1.4, a convergência do modelo, para  um a determ inada 
situação, depende fortemente deste modelo.
Fixando o grau de superaquecimento na saída do evaporador, o program a fornece 
a massa total de refrigerante no sistema. O btida esta massa, independentemente se a 
mesma corresponde ou não à  m assa real, torna-se possível realizar simulações para outras 
condições de operação, onde o grau de superaquecimento não é estabelecido [1].
Do ponto de vista do fabricante, entretanto, é interessante que a carga de refrige­
rante seja adequadamente estim ada, um a vez que o processo normal para a  obtenção deste 
valor é o procedimento experimental de tentativa e erro.
A maior dificuldade na  obtenção do inventário de massa é a determinação da massa 
de refrigerante nas regiões bifásicas do evaporador e do condensador, onde é necessário 
determinar-se a proporção entre as massas de refrigerante nas fases líquida e vapor. Assim 
sendo, investigaram-se diferentes métodos para o cálculo da massa de refrigerante nestas 
regiões, os quais são apresentados posteriormente, com o intuito de identificar o modelo 
mais adequado para o equipamento ora analisado.
6.1.1- Inventário de M a ssa  nas R egiões de Fase Ú nica
A massa de refrigerante num  tubo que contém apenas refrigerante na  fase líquida 
ou vapor pode ser dada por [25]:







J  pr dl
m r = A t L ± - ----- = V p r (6.1)
á 
/
-  P° (a  o\Pr =  ---------  l6 -2)
Deve ser ressaltado que eventuais erros decorrentes da utilização da equação (6.2) 
para  um a região não isotérmica é de im portância secundária quando comparados com as 
incertezas envolvidas nos cálculos inerentes à região bifásica [25].
6.1 .2- Inventário  de M assa  na R egião  B ifásica
A massa to tal de refrigerante num  tubo que contém refrigerante nos estados líquido 
e vapor pode ser obtida adicionando as parcelas correspondentes:
m v = J  pv dVv =  pv J  A v dl (6.3)
0 0
Vl L
m t = J  pt dVt =  pt J  A i dl (6.4)
0 0
Introduzindo o conceito da fração de vazio, a , como sendo a  relação entre a área 
ocupada pelo vapor e a  área transversal do tubo (equação (6.5)), as equações (6.3) e (6.4) 
podem ser reescritas como indicado a  seguir:
a  =  A v/A t (6.5)
L
m v = pv A t J  otdl (6.6)
o
L
m t = pi A t J  (1 -  a) ã  (6.7)
o
sendo a  massa to tal de refrigerante, na região bifásica, dada por:
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L L
\ J  a d i + pt j  (1 -  a) dl




A fração de vazio é geralmente apresentada em-função'do títülò, x, ou seja:
a  =  a(x) (6*9)
Assim sendo, para  se utilizar a equação (6.8), deve-se encontrar um a relação entre a 
variável comprimento do tubo, l, e o título x. Considerando que não há variação do fluxo 
de calor na direção radial, esta relação pode ser obtida a partir da seguinte equação:
dQ = m r hlv dx  =  }Q (x) dl (6.10)
onde f Q ( x )  é  a equação para  a  taxa de calor e h tv é  a entalpia de vaporização do refri­
gerante.
A equação (6.8) pode então ser reescrita como:
onde
m r  =  V [pv W +  pt (1 -  W)} 
a(x)
(6 .11)
/ /« (* ) dx





onde x, e x 0 representam , respectivamente, os títulos do refrigerante na entrada e na saída 
do tubo.
Verificou-se, entretanto, no presente trabalho, que, considerando a taxa de calor 
f Q (x) como constante, a  equação (6.11) pode ser substituída pela seguinte equação, basea­
da no título médio a(x):
m r  =  V  [/>„ a ( i )  a(x))] (6.13)
que fornece os mesmos resultados, para a  massa total, sem a necessidade de integração.
Assim sendo, nos modelos apresentados a  seguir, utilizou-se o título médio, x, paxa 
o cálculo de um a fração de vazio média, a(x ).
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6.2- M O D EL O S P A R A  A  D E T E R M IN A Ç Ã O  D A  F R A Ç Ã O  D E  VAZIO
A seguir serão apresentados os modelos para a determinação da fração de vazio 
investigados no presente trabalho.
6 .2 .1 - M od elo  d e L ock h ard t-M artin elli
Este modelo, utilizado^originalmente no programa HPSIM, consiste em se calcular 
a fração de vazio em função do parâm etro de Lockhardt-Martinelli, X t t . Lockhardt e 
Martinelli [26] apresentaram  dados experimentais da fração de vazio em função de X tt 
para escoamentos adiabáticos, próximos das condições atmosféricas. Em  suas conclusões, 
entretanto, propuseram  que sua correlação para a  perda de carga, assim como seus dados 
para a fração de vazio, poderiam  ser usados, em casos não adiabáticos como a evaporação 
e a  condensação.
O parâm etro X tt representa, fisicamente, a  raiz quadrada da razão entre as perdas 
de carga por fricção n a  fase líquida e na fase vapor, como se cada um a fosse a  única presente 
no tubo, ou seja:
ífi
( í ) . J
0 , 5
(6.14)
Wallis [27], correlacionou os dados apresentados por Lockhardt e M artinelli [26] e 
propôs a seguinte equação, modificada posteriormente por Domanski e Didion [l] para  
X tt >10:
a  =
( l - X tto s ) - ° '37s 
0 ,8 2 3 -0 ,1 5 7  lnX tt
para X tt < 10; 





6.2 .2- M odelo  de H ughm ark
Hughmark [28] desenvolveu um a correlação empírica, baseado no trabalho  de 
BankofF [29]. Este assumiu um escoamento com bolhas de vapor e com um  gradiente 
radial na sua concentração. A concentração m áxim a ocorre no centro do tubo  e é nula nas 
paredes. Considerou, tam bém , que não existe movimento radial relativo entre as bolhas e 
o líquido e adotou para  a  velocidade e a  fração de vazio, equações do tipo:
\rJ (6.18)
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a
(’ ) (6.19)
onde u e a  representam , respectivamente, a  velocidade e a fração de vazio locais e o 
subscrito m ax  refere-se ao valor máximo na direção axial, y  representa a distância do 
centro à  parede do tubo, r  o raio e a e b são expoentes arbitrários.
Integrando e rearranjando as equações (6.18) e (6.19), obtém-se [25]:
onde:
0 = 7 .
K
v „ + v e i  +
k h =
m  te)i




(6 +  1) (26 +  1) (2a + 1)
e V  corresponde à  vazão volumétrica do refrigerante.




(  G x  V I
1/8
j i t + a(fiv -Ht). . 9  Dint U / 5 ( l - 0 ) )  J
(6.23)
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No presente trabalho, os dados apresentados na tabela 6.1 deram  origem às seguintes 
correlações:
í  -0 ,1 6 3 6  +  0,3103 ZH -  0,0352 Z 2 +  1,365 x 10"3 Z% para  ZH <  10;
H [ 0 , 7257 +  6,122 x 10"3 ZH -  6,26 x 10"5 Z 2 2,396 x 10" 7 Z% para ZH >  10.
(6.24)
Convém observar-se, ainda, que como ZH é u m a  função - de a~  que, por sua vez, 
depende de K H , o qual é função de iJ// , tõrna-se necessária a  utilização de um  processo 
iterativo para se determ inar a fração de vazio.
Os resultados de Hughmark foram obtidos para  escoamento vertical, ascendente, 
próximo à pressão atmosférica, com o intuito de prever a fração de líquido, em tubos de 
refinarias de petróleo. Segundo Hughmark, entretanto, seu método funciona igualmente 
bem para escoamento horizontal com pressões maiores. Tal método foi utilizado com 
relativo sucesso por Otaki e Yoshi (1975) no inventário de massa em sistemas de refrigeração 
e de condicionamento de ar [25],
6 .2 .3 - M od elo  H om ogêneo
O modelo homogêneo consiste em se considerar o escoamento bifásico como o es­
coamento de um a m istura homogênea, cujas propriedades são obtidas através de um a 
ponderação das propriedades das fases líquida e vapor. A partir da definição de fração de 
vazio, da equação da continuidade e considerando que ambas as fases escoam com á mesma 
velocidade, obtém-se a seguinte relação entre a fração de vazio, a  e o título x.
a  = (6.25)
Uma outra  aproximação é considerar que as fases líquida e vapor escoam separada­
mente, respectivamente com velocidades âe e , sendo a  razão entre elas denominada de 
taxa de escorregamento (slip ratio), S, dada por:
S =  ^  (6-26)
e similarmente à  equação (6.25) obtém-se:
a (6.27)
Os modelos de Rigot, Zivi, Sm ith e Premoli apresentados a  seguir, utilizam a 
equação (6.27) para o cálculo da fração de vazio, diferindo apenas na forma de avaliar 
a  taxa de escorregamento S .
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Rigot [30] sugeriu a  utilização de um  valor médio, igual a  2, para  a taxa de es­
corregamento, S, em evaporadores de expansão direta. Assim, para o modelo de Rigot 
tem-se:
5 = 2  (6.28)
6.2.4- M odelo de R igot
6.2 .5- M od elo  de Z ivi
Zivi [31], baseando em escoamento anular, com mínima geração de entropia, sem 
fricção nas paredes e sem migração de líquido para a região de vapor, propôs que as 
velocidades das fases líquida e vapor fossem dadas respectivamente por:
t?, =
A taxa de energia por unidade de área é então obtida pela seguinte equação:




A fração de vazio, a , pelas hipóteses feitas deve ser tal que è seja mínima. Assim, 
derivando a equação (6.31) em função de a  e igualando a derivada a zero, obtém-se:
dè G í „ „ ddt . .








- 1 / 3
(6.33)
(6.34)
6.2 .6- M odelo  d e S m ith
Smith [32], propôs a  correlação a  seguir, considerando um  escoamento com uma 
m istura homogênea na  região central e líquido na região anular periférica.
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S = K S + ( 1 - Í G )  < 
onde o parâm etro K s assume o valor 0,4.
Pt K g  (1 x ) 
Pv x,
1 K s ( l - x )
1/2
(6.35)
6 .2 .7- M od elo  de P rem oli
Premoli [33], desenvolveu a correlação a  seguir, visando minimizar os erros asso­
ciados à estim ativa da densidade do líquido. Tal modelo foi desenvolvido para  um a grande 
variedade de condições, para  um  escoamento bifásico ascendente, em canais adiabáticos 
verticais.
S = l  + F1 — YF »
1/2
L(i +  y F 2)
( \ 0,22p )
F2 = 0,0273Wee R e J 0,51
- 0 ,0 8
Y  -
W t t =
( 1 - /? )
(1 — x )2G2 Dint
<rptg






6.2 .8- M od elo  de Tandon
Tandon [34] desenvolveu um  modelo analítico para  a estim ativa da fração de vazio 
para um escoamento anular com vapor na região central, líquido na região periférica e 
sem migração de líquido para a  região de vapor. A análise feita adotou o método de 
Lockhardt-Martirielli para  o cálculo da perda de carga por fricção e o perfil de velocidade 
de von Kárm án para representar a  distribuição de velocidades na  região anular. Este 
modelo representa um  melhoramento em relação ao modelo de Zivi, por incluir o efeito de 
fricção nas paredes. A fração de vazio é então calculada através das seguintes expressões:




-  0,315 0,9293 Re 
-  +  f 2
- 0 , 6 3  
í ___
1 -
0 ,3 8 -ReJ 0,088 t 0,0361 Re~0'176
+ F 2
„  „ (  1 2,85 \  
- 0 ’15 \ X U +  X ? ' 476 )
para (50 <  -Ret <  1125);
(6.41)
para (R et > 1125).
(6.42)
6.3- E S C O L H A  D O  M É T O D O  M A IS  A D E Q U A D O  P A R A  A  D E T E R M I­
N A Ç Ã O  D A  F R A Ç Ã O  D E  V A Z IO
P ara  a  escolha do método mais adequado para  a determinação da fração de vazio, 
compararam-se as massas de refrigerante inferidas pelo programa, utilizando os diversos 
métodos, em diferentes condições ambientais, com a carga de refrigerante nominal do 
aparelho.
Assim sendo, para cada ensaio indicado na tabela 6.2, fixou-se o grau de super­
aquecimento na entrada do compressor, utilizando o valor obtido experimentalmente, e 
simulou-se o sistem a com o intuito de calcular a carga de refrigerante necessária. Os 
resultados obtidos são apresentados na tabela 6.3.
Tabela 6.2- Condições ambientais dos ensaios experimentais
E n sa io A B C D E F
A m b ie n te TBS(°C) 27,0 27,0 27,0 21,0 21,0 21,0
In te rn o TBU(°C) 19,5 19,5 19,5 — — —
A m b ie n te TBS(°C) 35,0 40,0 30,0 7,0 12,0 17,0
E x te rn o TBU(°C) 24,0 27,0 20,0 6,0 10,0 13,0
O programa, como se pode verificar através da análise da tabela 6.3, independente 
do modelo utilizado na determinação da fração de vazio, não consegue prever realistica­
mente a  carga de refrigerante necessária. Verifica-se, tam bém , que o modelo de Hughmark 
é o que fornece a  melhor comparação, sendo portan to  utilizado em substituição ao modelo 
de Lockhardt-Martinelli, originalmente utilizado pelo programa.
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Tabela 6.S- Comparação entre a carga de refrigerante computacional e experimental (gra­
mas)
E n sa io
M é to d o
A B C D E F
C a rg a  N o m in a l 315 315 315 315 315 315
L o c k h a rd t-M a r tin e ll i 256 243 256 239 244 243
H u g h m a rk 268 266 262 266 263 257
H om ogêneo  ■ - - . ___ 160 153 161 144 153 156
R ig o t 186— —180 .. .187 171 180 183
Zivi 200 192 202 188 194 _  195
S m ith 196 189 197 185 190 191
P re m o li 213 207 213 206 209 207
T an d o n 201 192 202 194 196 194
6.4- D E T E R M IN A Ç Ã O  D A  M A S S A  D E  R E F R IG E R A N T E  D IS S O L V ID A  
N O  Ó L E O  D O  C O M P R E S S O R
Como o program a, na  sua forma original, não leva em consideração a presença de 
óleo no sistema, resolveu-se estim ar a quantidade de refrigerante dissolvido no óleo do 
compressor. Esta parcela, sendo adicionada aos valores apresentados n a  tabe la  6.3, tende 
a melhorar a comparação feita.
A quantidade de refrigerante dissolvido no óleo depende da pressão e da tem peratura 
no interior da carcaça do compressor e da natureza do óleo e do refrigerante em questão. 
Dhar [35] desenvolveu a  seguinte correlação, a partir de dados experim entais, a qual se 
aplica para a combinação óleo SUNISO 3GS e refrigerante 22.
m ro = + A2 To‘ +  Poi + A4 Pol Tol] (6.43)
onde mro representa a m assa de refrigerante no óleo e m oi, Toi e Pol referem-se, respec­
tivamente, à massa, à  tem peratura e à pressão do óleo. Para a  combinação R-22 e óleo 
SUNISO 3GS tem-se, no SI:
A l  = -1,422507 
A2  =  -6,811797 x 10~ 2 
A3 =  6,1507473 x 10" 5 
A4 = -7,560139 x 1 0 '7
Com a  inclusão da  parcela de refrigerante dissolvida no óleo e utilizando o método 
de Huhgmark para a  determinação da fração de vazio, o program a passa a fornecer os 
resultados indicados n a  tabela  6.4.
Como se pode observar, na  tabela 6.4, a parcela de refrigerante dissolvida no óleo 
influencia significativamente a caxga de refrigerante estim ada pelo program a.
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Tabela 6.4 - Carga de refrigerante calculada pelo programa, incluindo a-parcela dissolvida 
no óleo (gramas)
E n sa io
M a ssa  d e  R e fr ig e ra n te
A B C D E F
C a rg a  N o m in a l 315 315 315 315 315 315
C a rg a  C a lc u la d a 311 304 308 327 324 314
D isso lv id a  n o  O leo 43 38 46 61 61 57
CAPÍTULO 7 
COMPARAÇÃO EXPERIMENTAL
Uma etapa que se faz necessária, após o desenvolvimento de um  program a de simulação, 
é a comparação entre os resultados fornecidos pelo program a e resultados obtidos expe­
rimentalmente. P ara  isso, tornam-se necessárias a determinação detalhada das dimensões 
físicas do aparelho e a realização de ensaios experimentais.
7.1- C A R A C T E R ÍS T IC A S  F ÍS IC A S  D A  U N ID A D E  D E  C O N D IC IO N A ­
M E N T O  D E  A R
A determinação das dimensões básicas dos principais componentes do aparelho é 
necessária para fornecer os dados de entrada utilizados pelo programa. Para tal, o apa­
relho, previamente ensaiado, foi totalm ente desmontado. Os resultados obtidos, os proce­
dimentos adotados e os intrumentos utilizados, para cada componente, são apresentados 
no apêndice F .
7.2- E N S A IO S  E M  C A L O R ÍM E T R O
7.2.1- In tro d u ç ã o
O ensaio em calorímetro é o método experimental usado para  determ inar o desem­
penho de um a unidade de condicionamento de ar.
O calorímetro é composto de dois compartimentos, com tem peratura e umidade 
controladas, separados por um a parede divisória de m aterial isolante, no qual é instalado 
o aparelho.
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Fig.7.1- Calorímetro do tipo psicrométrico
O calorímetro pode ser do tipo psicrométrico ou balanceado [36]. Os ensaios utili­
zados na verificação experimental em questão foram realizados em um calorímetro do tipo 
psicrométrico, m ostrado na  figura 7.1.
7.2 .2- R e su lta d o s  E x p e r im e n ta is
P ara a  comparação dos resultados fornecidos pelo programa com resultados expe­
rimentais, foram realizados 6 ensaios de capacidade, em diferentes condições ambientais, 
sendo 3 ensaios no modo de refrigeração e 3 no modo de aquecimento, de acordo com a 
tabela 6.2.
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A condição referenciada como A  é um a condição normalizada para o ensaio no 
modo de refrigeração, a partir da qual se determ ina a capacidade nominal do aparelho. As 
condições ambientais dos ensaios foram escolhidas de modo a manter a tem peratura do am­
biente interno constante, variando a tem peratura do ambiente externo. Tal procedimento 
visa m anter um  parâm etro constante (a tem peratura interna), facilitando a análise dos re­
sultados. Além disso, normalmente deseja-se um a determinada tem peratura no ambiente 
interno, enquanto a  tem peratura do ambiente externo pode variar.
Os resultados experimentais obtidos em cada ensaio são apresentados na tabela 7.1
Tabela 7.1- Resultados experimentais para cada ensaio
E n sa io
G ra n d e z a
A B C D E F
Ti f°Cl 8,2 8,8 11,2 -0,6 8,1 14,4
r 2 [°c] 15,7 13,3 16,1 8,4 12,6 18,6
Ts [*C1 20,4 20,8 17,8 10,4 17,9 23,9
t4 l°C] 21,6 20,7 21,7 7,0 15,7 21,6
r 9 [°C] 118,8 123,5 115,4 103,6 110,8 116,9
T10 [°C] 107,1 111,9 103,5 90,5 97,3 104,0
T u [°C] 100,6 104,7 96,6 77,6 85,8 91,8
r 12 [°c] 89,9 93,6 86,2 69,3 77,4 83,2
t 13 [°C] 46,0 51,1 40,3 42,7 44,2 45,1
t 14 [°C] 9,2 10,3 8,6 2,5 4,9 6,7
P4 [kPa] 0,618 0,639 0,598 0,467 0,501 0,529
PQ [kPa] 2,307 2,514 2,101 1,928 1,942 1,997
Va serp. int. [m3/rran] 4,67 4,67 4,67 4,98 4,93 5,01
Va serp. ext. [m3/m tn] 10,19 10,28 10,14 7,73 8,78 8,86
We [W] 1100 1125 1050 950 975 1000
í„it- evap. [°C] 27,0 27,0 27,0 21,0 21,0 21,0
tbUaj evap. [°C] 19,5 19,5 19,5 — — —
ta,o evap. [°C] 15,6 16,4 15,1 — — —
tbua 0^ evap. [°C] 13,7 14,4 13,2 — -— —
ta<i cond. [°C] 35,0 40,0 30,0 7,0 12,0 17,0
tbua i cond. [°C] 28,0 27,0 20,0 6,0 10,0 13,0
ía,G cond. [°C] — — — 36,9 38,2 38,9
tbua o cond. °C] — — — — — —
Capacidade1 W] 1523 1364 1646 1507 1599 1700
Capacidade2 [W] 1610 1445 1750 1665 1769 1879
onde os subscritos referem-se à figura 1.2. '
1 não  co n s id e ra n d o  a parcela  Q perda (ver i tem  7.2.3)
2 co n s id e ran d o  a parce la  Ç per<j0 (ver item 7.2.8)
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7.2 .3- C álculo da C apacidade
A capacidade do aparelho, num  calorímetro psicrométrico, é obtida pelo procedi­
mento m ostrado a  seguir [36]. A vazão de ar através da serpentina interna e as condições 
do ar na sua saída são medidas utilizando o túnel m ostrado na figura 7.1.
Medindo a diferença de pressão estática no bocal e as tem peraturas de bulbo seco 
e de bulbo úmido do ar na saída da serpentina interna, calcula-se a vazão de ar através 
da mesma. A seguir, conhecendo as condições do ar no ambiente interno (entrada da 
serpentina interna), pode-se-calculai\a_variação da entalpia do ar através da serpentina 
interna.
Deve-se observar, entretanto, que a medição das condições do ar na saída da ser­
pentina interna não é feita logo na  saída da serpentina, mas após o bocal do túnel. Ocorre 
que, ao percorrer esta distância, o ar troca calor com o ambiente interno, através da 
parede do túnel. Assim sendo, esta parcela de perda deve ser considerada no cálculo da 
capacidade.
A capacidade de refrigeração ou de aquecimento é dada, portanto , pela seguinte 
expressão:
Qcap ~  ríílr ( h 0 /^) -f- Qperda
onde
Qperda Cper<ia (ía,*nt ^o,«il) (®-^ )
ta,int refere-se à tem peratura do ar no interior do túnel e t a<ext refere-se à tem peratura 
do ambiente interno (exterior do túnel). O coeficiente Cperda depende do isolamento do 
calorímetro e deve ser obtido experimentalmente. Segundo a indústria a que pertence o 
calorímetro em questão, os seguintes valores foram encontrados (no SI):
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7.3- C O M P A R A Ç Ã O  E N T R E  R E S U L T A D O S  E X P E R IM E N T A IS  E  C O M ­
P U T A C IO N A IS
Utilizando os dados físicos e geométricos do aparelho e do compressor, obtidos 
experimentalmente, procedeu-se inicialmente à simulação para  a condição normalizada A  
(tabela 6.2).
Fixou-se o grau de superaquecimento na entrada do compressor como sendo 15° C 
(valor experimental). A carga de refrigerante assim obtida foi utilizada como carga nominal 
nas demais simulações.-
A comparação entre os resultados experimentais e computacionais é m ostrado na' 
tabela 7.2, para as grandezas de m aior interesse.
Tabela 7.2- Comparação entre resultados experimentais e computacionais
V ariável
E n sa io A B C D E F
Exp. 1523 1364 1646 1507 1599 1700
C a p a c id a d e 1 Comp. 1549 1449 1625 1578 1728 1886
|W| Dif. 1,4% 6,2% -1,3% 4,7% 8,1% 9,7%
Exp. 1610 1445 1750 1665 1769 1879
C a p a c id a d e 2 Comp. 1549 1449 1625 1578 1728 1886
[W] Dif. -4,0% 0,2% -7,1% -5,2% -2,3% -0,6%
Exp. 1100 1125 1050 950 975 1000
P o tê n c ia Comp. 1026 1081 971 849 902 946
[W] Dif. -6,7% -3,9% -7,5% -10,6% -7,5% -5,4%
G ra u  de  S u­ Exp. 15 13 19 9 16 20
p e raq u ec i­ Comp. 15 11 18 16 18 20
m en to  [°C] Dif. 0o C 2o C 1°C 7o C 2o C 0°C
P re ssã o  de Exp. 618 639 598 467 501 529
Sucção Comp. 587 619 554 429 471 507
[kPa] Dif. -5,0% -3,1% -7,3% -8,1% -6,0% -4,0%
P re ssã o  de Exp. 2307 2514 2101 1928 1942 1997
D escarg a Comp. 2239 2467 2015 1898 2016 2109
[kPa] Dif. -2,9% -1,9% -4,1% -1,5% 3,8% 5,6%
As diferenças percentuais indicadas na  tabela 7.2 foram calculadas em relação aos 
dados experimentais
1 não  co ns iderando  a p a rc e la  Q p e r d a  (ver  i tem  7.2.3)
2 cons iderando  a p a rc e la  Q pCrda  (v e r  7.2.3)
CAPÍTULO 8 
ANÁLISE DAS POTENCIALIDADES DO 
PROGRAM A
Uma das vantagens de um program a de simulação consiste na possibilidade de se poder 
estimar, com razoável precisão e rapidez, o impacto que a substituição ou alteração de 
um  determinado parâm etro ou dimensão tem  sobre o desempenho global do sistema. As­
sim sendo, serão apresentados a seguir, alguns exemplos que ilustram  a utilidade de um  
programa de simulação, no desenvolvimento de um a unidade de condicionamento de ar.
As figuras, ora apresentadas, foram obtidas por regressão polinomial, utilizando 
resultados fornecidos pelo programa, p ara  a unidade de condicionamento de ax em questão. 
As curvas relacionadas ao modo de refrigeração referem-se às condições ambientais referidas 
como A  na tabela 6.2. As curvas relacionadas com o modo de aquecimento referem-se às 
condições D  da mesma tabela. Deve-se ressaltar, ainda, que para cada parâm etro ou 
dimensão analisados, os demais permanecem inalterados.
Na análise feita não se considerou a possibilidade de congelamento to tal da ser­
pentina. Em bora o program a tenha condições de prever este fenômeno, considerou-se um 
congelamento máximo de 90% da área de passagem do ar.
A figura 8.1 m ostra a  influência do diâm etro e do comprimento do tubo capilar, 
sobre a potência e a capacidade do aparelho no modo de refrigeração. Tais curvas foram 
obtidas variando-se o diâmetro interno e mantendo-se o comprimento constante e vice- 
versa.
Sabe-se que a capacidade de refrigeração é obtida através da multiplicação do fluxo 
de massa de refrigerante pelo efeito frigorífico específico útil. A figura 8.2 m ostra o efeito 
da variação do diâmetro do tubo capilar sobre estas duas variáveis.
Com o aumento do diâmetro do tubo capilar, o fluxo de massa de refrigerante através 
do sistema aum enta (figura 8.2), o que provoca alterações nas pressões de condensação e 
evaporação. Como conseqüência, ocorre um aumento na entalpia do refrigerante na  entrada 
e um a redução no grau de superaquecimento na  saída do evaporador, fazendo com que o 
efeito frigorífico específico seja reduzido (figura 8.2).
A multiplicação de duas variáveis com tendências opostas, sob a ação da variação 
de um determinado parâm etro, determ ina o aparecimento de um ponto de máximo, o qual 
corresponde, na  figura 8.2, à  situação em que as curvas se interceptam.
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Fig.8.1- Influência do diâmetro interno e do comprimento do tubo capilar sobre a potência
e a capacidade de refrigeração
A figura 8.1 m ostra que o aumento do comprimento do tubo capilar também origina 
um ponto dé máximo na curva de capacidade. De acordo com a figura 8.3, o fluxo de massa 
se reduz e o efeito frigorífico aumenta com o comprimento, o que explica o aparecimento 
do ponto de máximo na figura 8.1.
No caso da potência, dentro da faixa de variação do diâmetro interno e do com­
primento investigados, a variação do fluxo de massa é predominante sobre a variação do 
trabalho específico. Assim sendo, tais curvas refletem o comportamento dos fluxos de 
massa, indicados nas figuras 8.2 e 8.3.
Observa-se, também, na figura 8.1, que o diâmetro interno tem um a influência maior 
do que o comprimento do tubo capilar sobre a potência e a capacidade. Esta influência 
pode ser explicada observando-se que, na região líquida do tubo capilar, para a mesma 
diferença de pressão, a vazão de refrigerante varia diretamente com o cubo do diâmetro 
e inversamente com o comprimento. Na região bifásica, esta relação não se aplica, mas o 
diâmetro ainda afeta mais significativamente o fluxo de massa do que o comprimento do 
tubo capilar (capítulo 3).
A figura 8.4 m ostra a influência do diâmetro interno e do comprimento do tubo 
capilar sobre a  potência e a capacidade do aparelho no modo de aquecimento.
De forma análoga à figura 8.1, verifica-se que o aumento do diâm etro interno do 
tubo capilar proporciona um a elevação na capacidade de aquecimento. Isto ocorre porque 
o aumento no fluxo de massa é predominante sobre a redução do efeito calorífico específico.
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Fig.8.2- Influência do diâmetro interno do tubo capilar sobre a vazão de 
efeito frigorífico específico
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Fig.8.4- Influência do diâmetro interno e do comprimento do tubo capilar sobre a potência
e a capacidade de aquecimento
Para diâmetros maiores, entretanto, a capacidade passa por um ponto de máximo, indi­
cando que a redução do efeito calorífico passa a ser predominante.
A redução do comprimento do tubo capilar influencia a capacidade de aquecimento 
de m aneira análoga ao aumento do diâmetro interno, mas esta influência é menor. A 
potência, semelhante à figura 8.1, é dominada pela variação do fluxo de massa, cuja 
variação, no modo de aquecimento, é análoga às figuras 8.2 e 8.3.
A figura 8.5 m ostra a influência da carga de refrigerante na potência e na capacidade 
de refrigeração do aparelho.
Observa-se a existência de um  ponto de máximo em relação à  capacidade, o que 
pode ser explicado da seguinte maneira: quando a massa de refrigerante no sistema é 
pequena, a pressão de sucção e a vazão são baixas e o grau de superaquecimento é alto, 
de modo que a capacidade de refrigeração é baixa. A medida que a massa de refrigerante 
aumenta, as pressões de sucção e de descarga e a vazão aumentam, sendo que o grau de 
superaquecimento diminui.
A variação da vazão, quando combinada com a variação do efeito frigorífico es­
pecífico, dá origem, respectivamente, às curvas de capacidade e potência m ostradas na 
figura 8.5.
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Fig.8.6- Influência da massa de refrigerante sobre a potência e a capacidade de aquecimento
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A figura 8.6 m ostra a  influência da m assa de refrigerante sobre a potência e a 
capacidade no modo de aquecimento. Neste caso, o aumento da carga de refrigerante 
provoca variações nas pressões, no efeito frigorífico e no trabalho específicos. Como a 
variação do fluxo de m assa é predom inante, originam-se as curvas apresentadas na figura 
8.6.
A figura 8.7 m ostra a  influência da tem peratu ra  de bulbo seco do ambiente externo 
sobre a capacidade e a potência no modo de refrigeração. Como esperado, observa-se 
que a capacidade de refrigeração diminui, enquanto a potência cresce com o aumento da 
tem peratura externa? O aum ento da tem peratura do. ar_externo causa um a elevação das 
pressões de sucção e de descarga, bem como da diferença entre elas, e um a redução no 
grau de superaquecimento. Como esperado, observa-se que a capacidade de refrigeração 
diminui, enquanto a  potência cresce com o aum ento da tem peratura externa. O aumento 
da tem peratura do ar externo causa um a elevação das pressões de sucção e de descarga, 
bem como da diferença entre elas, e um a redução no grau de superaquecimento. Como 
conseqüência, ocorre um  aum ento da vazão de refrigerante, ao mesmo tem po que um a 
diminuição do efeito frigorífico específico, sendo este último predominante. A potência, 
mais um a vez, acom panha a  variação do fluxo de massa.
A figura 8.8 m ostra a  influência da tem peratu ra  de bulbo seco do ambiente externo 
sobre a  potência e a  capacidade no modo de aquecimento. Verifica-se que a capacidade e a 
potência aum entam  continuam ente com o aum ento da tem peratura do ar externo. Como 
já  foi comentado, com o aum ento da tem peratura externa, ocorre um a elevação do fluxo 
de massa de refrigerante no sistem a. Neste caso, ta l elevação é acompanhada por um a 
modesta elevação no efeito calorífico útil, o que provoca um a variação na capacidade de 
aquecimento, como indicado n a  figura 8.8.
A figura 8.9 m ostra a  influência da tem peratura de bulbo seco do ambiente interno 
sobre a capacidade e a potência no modo de refrigeração. Observa-se que a capacidade 
de refrigeração e a  potência aum entam  com o aumento da tem peratura interna. Tal fato 
deve-se ao aum ento da vazão de refrigerante e do efeito frigorífico específico, devido à 
redução na relação entre as pressões de sucção e de descarga, embora haja um  aumento no 
grau de superaquecimento. A potência acom panha a  variação do fluxo de massa.
A figura 8.10 m ostra a  influência da tem peratura de bulbo seco do ambiente interno 
sobre a capacidade e a potência no modo de aquecimento. Verifica-se que a capacidade 
diminui e a potência aum enta com o aumento da tem peratura interna. O aumento da 
tem peratura interna provoca um  aumento nas pressões de sucção e de descarga, o que 
diminui o efeito calorífico específico. Tal efeito predom ina sobre o aumento da vazão de 
refrigerante, devido ao aum ento da relação entre as pressões, e a  capacidade cai. A potência 
aumenta, analogamente ao modo de refrigeração.
A figura 8.11 m ostra a  influência da vazão de ar através da serpentina interna do 
aparelho, nas capacidades de resfriamento e de aquecimento. Verifica-se que ambas as ca­
pacidades aum entam  continuam ente com o aum ento da vazão de ax. Este comportamento 
deve-se ao aum ento da transferência de calor na  serpentina interna, o que, no modo de 
refrigeração, aum enta a  quantidade de calor re tirada  e, no modo de aquecimento, aumenta 
a  quantidade de calor fornecida ao ar.
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Fig.8.8- Influência da temperatura de bulbo seco do ambiente externo sobre a potência e
capacidade de aquecimento
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Fig.8.10- Influência da temperatura de bulbo seco do ambiente interno sobre a potência e a
capacidade de aquecimento
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VAZÃO  SIMULADA /  VAZÃO NOMINAL
Fig.8.11- Influência da vazão de ar através da serpentina interna sobre as capacidades de 
refrigeração e de aquecimento
Fig.8.12- Influência da vazão de ar através da serpentina externa sobre as capacidades de
refrigeração e de aquecimento
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A figura 8.12 m ostra a influência da vazão de ar através da serpentina externa do 
aparelho, nas capacidades de refrigeração e de aquecimento. Verifica-se que, novamente, 
ambas as capacidades aumentam continuamente com o aum ento da vazão de ar.
O aumento da transferência de calor na serpentina externa perm ite que, no modo 
de refrigeração, o sistema libere mais calor para  o ambiente externo, baixando as pressões 
de sucção e de descarga, bem como a relação entre elas. Ocorre, tam bém  , um a elevação 
do grau de superaquecimento, o que se contrapõe à redução da  relação de compressão e 
deixa o fluxo de massa de refrigerante praticam ente inalterado. Com o aumento do efeito 
frigorífico" específico“ tem-se,“então^ unraum ento-na capacidade-de refrigeração..
No modo -de aquecimento, o sistem a absorve mais calor do ambiente externo, o que 
aum enta as pressões de sucção e de descarga e reduz levemente a  relação de compressão. 
Com o aumento do grau de superaquecimento, o fluxo de m assa se m antém  praticam ente 
constante.
Observa-se, ainda, que a vazão de ar através da serpentina interna tem  um a influên­
cia maior sobre a  capacidade do que a vazão através da serpentina externa. Este fato pode 
ser explicado por sua ação mais direta sobre a transferência de calor d e /p a ra  o ambiente 
interno.
Na presente análise de resultados procurou-se verificar a  influência de parâm etros 
e dimensões que não alterassem o volume interno da unidade de condicionamento de ar. 
Isto se deve ao fato da análise ter sido feita para um a determ inada unidade, com carga de 
refrigerante e volume interno definidos. Qualquer alteração no volume interno da unidade, 
portanto, implicaria na simulação de um a unidade diferente e hipotética, cuja carga de 
refrigerante deveria ser novamente estim ada. Assim sendo, seriam  variados dois parâm etros 




O desenvolvimento de um a unidade de condicionamento de a r é um a tarefa complexa, 
principalmente devido às diversas combinações possíveis entre as variáveis envolvidas e ao 
complexo interrelacionamento de seus efeitos.
A técnica de simulação computacional é um forte instrum ento p ara  o desenvolvi­
mento destas unidades, um a vez que perm ite o èstudo das conseqüências de um a determi­
nada modificação, no desempenho térmico do equipamento.
Obviamente, a simulação computacional não elimina a  necessidade de realização 
de ensaios e de confecção de protótipos, mas permite um a diminuição do número destes, 
representando um a economia de tempo e de recursos no desenvolvimento de um  produto. 
A interação entre os procedimentos computacional e experimental ainda é necessária.
Por outro lado, como m ostrado neste trabalho, a utilização de programas computa­
cionais já  prontos como “caixa preta” não é a alternativa mais adequada.
Foi realizado um trabalho de adaptação de um program a computacional já  existente, 
visando torná-lo apto à simulação de unidades de condicionamento de ar do tipo doméstico 
(“de janela” ), predominante no mercado nacional.
Os resultados obtidos foram comparados com os resultados experimentais de seis 
ensaios de capacidade, de um aparelho de 7000 B TU /h, realizados em um calorímetro 
do tipo psicrométrico. Os resultados e comparações feitas abrangem  diferentes condições 
ambientais, tanto  no modo de refrigeração como no de aquecimento. Adicionalmente 
foi realizada um a análise de potencialidades, demonstrando a  influência de determinados 
parâmetros e dimensões no comportamento do sistema.
As modificações introduzidas no programa produziram resultados mais precisos e 
mais confiáveis do que aqueles fornecidos pela versão original. A carga de refrigerante real 
do sistema passou a  ser estimada com boa precisão devido à  substituição do modelo para  a 
estimativa da fração de vazio, à utilização dos volumes internos reais das serpentinas como 
dados de entrada e à inclusão, no inventário de massa da parcela de refrigerante dissolvida 
no óleo do compressor. Este fato é de grande importância para  o fabricante que, ao utilizar 
o programa, passa a lidar com um a carga de refrigerante m uito próxima da real, ao invés 
de um a carga fictícia.
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Os resultados fornecidos pelo programa apresentaram um a boa comparação com os 
resultados experimentais, sendo que as diferenças obtidas encontram-se dentro da faixa de 
incerteza dos resultados experimentais.
A comparação feita, para diferentes ensaios, mostra que o program a é adequado 
para  a simulação do aparelho em questão, independente das condições ambientais e do 
modo de operação (aquecimento ou resfriamento).
A análise de potencialidades realizada demonstra a im portância do programa no 
.estudo da influência de um  determinado parâm etro ou dimensão, no desempenho global 
do sistema.
Convém ressaltar que a estrutura do programa é flexível, perm itindo a  substituição, 
supressão ou inclusão de modelações de fenômenos ou componentes. Assim sendo pode- 
se, por exemplo, incluir um  modelo paxa um tipo específico de aleta, um  modelo para 
transferência de calor e perda de carga em tubos ranhurados internamente, substituir a 
modelação do compressor alternativo por um a modelação para um compressor rotativo, 
ou mesmo substituir a modelação de um  determinado fenômeno por outra mais precisa.
Embora os resultados obtidos pelo programa sejam bastante satisfatórios e enco- 
rajadores, deve-se observar que a comparação experimental foi realizada para um  único 
aparelho e com resultados obtidos em um calorímetro psicrométrico. Novas comparações 
utilizando aparelhos de diferentes capacidades e/ou resultados experimentais obtidos em 
um  calorímetro balanceado seriam desejáveis. Tais comparações não foram aqui realizadas, 
devido à necessidade de obtenção de tais resultados junto à  indústria, cujos calorímetros 
têm  um a elevada taxa de utilização.
No que diz respeito à modelação propriamente dita, algumas melhorias podem ser 
feitas, tais como:
Substituição da modelação da válvula reversora por outra mais detalhada e mais 
adequada, indicada no respectivo capítulo, desde que a obtenção experimental de alguns 
dados envolvidos seja possível.
Introdução de novos modelos, visando acompanhar as inovações tecnológicas das 
unidades de condicionamento de ar, tais como: compressor rotativo, tubos ranhurados 
internamente, diferentes tipos de aleta.
Uma nova perspectiva para os programas de simulação de sistemas de condiciona­
mento de ax é a substituição dos fluidos refrigerantes. Os refrigerantes atuais (cloroflu- 
orcarbonos, CFCs), quando liberados na atmosfera, destroem a cam ada de ozônio que 
protege o planeta dos raios ultra-violetas do sol. Assim sendo, a fabricação e utilização 
dos CFCs deve cessar nos próximos anos.
Efetuando-se as modificações apropriadas, o programa pode simular unidades de 
condicionamento de ax que utilizem outros tipos de refrigerantes.
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APÊNDICE A 
PRESSÃO CRÍTICA PARA O ESCOAMENTO  
DE FANNO
O procedimento, ora descrito, baseia-se no fato de que o escoamento de Fanno assume 
que a  entropia máxima ocorre na  pressão crítica. Deve-se procurar, portanto, o ponto de 
entropia máxima na linha de Fanno, paxa se encontrar a pressão crítica.
A entropia de um escoamento bifásico é calculada pela equação:
sr =  st + x ( s v -  St) (A l)
Sendo conhecidas as entropias do líquido e do vapor saturados, s* e s„ , para um a 
dada pressão, a entropia do escoamento bifásico pode ser encontrada se o título, z, for 
conhecido.
O título para  o escoamento de Fanno pode ser encontrado utilizando a equação da 
energia, dada a  seguir:
h0 ~  hr + v2 (-^-2)
onde
K  =  ht + x  {hv -  h t ) (A 3)
vr — vt + x  (v„ -  ht) [A.4)
Substituindo as equações (A.3) e (A.4) na equação (A.2), obtém-se
x 2 +  6x +  c =  0 (-^'S)
onde
b = 2 1K  ~  M  vt G2 + h v -  hi ,A  gx
G2 (vv - V i Y
c =
( v „  -  V i ) 2
(A .l)
A equação (A.5) permite o cálculo do títu lo  para um  dado escoamento de Fanno, 
com fluxo de m assa e entalpia de estagnação conhecidas, a um a determ inada pressão. Este 
título pode ser usado na equação (A .l).
A entropia máxima e, conseqüentemente, a pressão crítica podem, então, ser deter­
minadas numericamente.
APÊNDICE B
DEDUÇÃO DA EQUAÇÃO (4.7)
Sendo a transferência de calor dada por:
Q — U A t ATm
ou
Q = —ihr cPr (T0 -  Ti)
ou
Q = m a cPa (t0 -  ti) 
e a diferença média logarítmica de tem peratura dada por:
to ~  UA Tm = Tj-T»
ln --------- z h ------------
Ti-l*. +  ln
t o - t ( ^ i  “  t i
igualando as equações (B.2) e (B.3) tem-se:
Ti t0 rha cPa
= Rit0 ti T7lr Cpr
Substituindo (B.4) em (B .l) e igualando à (B.3) tem-se:
U A t (ta ti)rha cPa (t0 -  U) =
T .  -  T „
ln *'_tiTi-Ta i in Lt.z.L. 
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Tq - ti 
T i - U
=  exp 1 — exp I ---- r
U A 7
m a cPa
Ta = {Ti -  ti) exp I  -  R i 
Substituindo (B.6) em (B.2),
1 -  exp -  —
'U~Ân
m a cPo +  ti
Q = m r cPr Ti -  ( Ti -  tf exp < -  R i 1 -  exp -  —
U An
m a cPa
Q = rhr cPr (Ti -  ti) \ 1 -  exp < -  R x 1 — exp —
U An
m a Cp„











DEDUÇÃO DAS EQUAÇÕES (4.10) E (4.11)
Sendo Z vtup definido como a fração do comprimento do tubo ocupado pelo vapor super­
aquecido, chega-se a:
17 L t,sup Alíup n » « « p  1 \
" ü í u p  --- Y  i • V /L  A t m a
onde L , A T e m 0 referem-se, respectivamente, ao comprimento do tubo, à área do tubo 
e à vazão de a r através do tubo. O subscrito vsup  refere-se à  região do tubo que contém 
vapor superaquecido.
Para a  região do tubo  ocupada pelo vapor superaquecido pode-se obter a seguinte 
equação, de form a análoga à  equação (B.6):
ln
Têat -  ti
Z - t i
onde, semelhante à  equação (B.5),




R ,  = Cp,
m r Cp,
(C.3)
Sendo a  tax a  de transferência de calor na região ocupada pelo vapor superaquecido 
dada por:
Qv»up =  - m r cPr (T ,at -  Ti) = m r (hi -  h v) {CA)
ou
tem-se:
Q vup = - r h r cPr [(rao< -  ti) - (7 ; -  t,)] =  thr (hi -  h v)
T.„, -  t, =  - (fti K )  +  ( í  -  í () (C.5)
Substituindo as equações (C .l), (C.3) e (C.5) na equação (C.2), obtém-se:
Apêndice C: Dedução das Equações (4-10) e (4-H)
A taxa de transferência de calor na região bifásica, Qb}, é dada pela equação (4.9). 
Sendo a fração do comprimento do tubo ocupado pelo refrigerante bifásico, Zbf , dada por:
Zbj =  1 — Zv, up (G‘7)
e a taxa de transferência de calor to tal no tubo, Q T , dada por:
Q t  —  Q v ê u p  +  Q b f  ( ^ ' • ® )
'combinando as equações (C .4)r(C .6),(C .7)-e-(4.9)-chega-sea:





DEDUÇÃO DAS EQUAÇÕES (4.12) E (4.13)
A parcela do tubo  ocupada por refrigerante bifásico, Zb f, pode ser dada por:
Q b fZbJ =
Q b f ,
(D. 1)
onde Qbf é a tax a  de transferência de calor na região do tubo ocupada pelo refrigerante 
bifásico e Qbf.r é a taxa  de transferência de calor considerando refrigerante bifásico ao 
longo de todo o tubo.
Q b f , r  pode ser dada pela equação (4.9) e Q b f  pode ser dada por:
Qbf = rhr (hi -  ht )
assim sendo, Z b} torna-se:
ihT (hi -  ht )





Pela definição, Zbj  pode tam bém  ser obtida por:
rhn
Zbf — m n
mas
(DA)
(D.  5)rha =  rhabf +  ma„ ut
onde m a, m a t f , e referem-se, respectivamente, às vazões de ar total, na região
bifásica e na região de líquido subresfriado. Assim, tem-se:
=  "»« í1 ~ Z b f )  (D -6)
Utilizando a equação (D.6), analogamente à equação (4.9), chega-se, para a região 
de líquido subresfriado, a:
cPa í1 "  z bf) ( ,r I 1 —m r cPr y
e a taxa de transferência de calor para o tubo torna-se:
Q = m r Cp, (T,ea t 1 — exp
U A t
exp | ---- ;-------m a cp„
(D.  7)
APÊNDICE E
DEDUÇÃO DA EQUAÇÃO (4.67)




Fig.E .l- Condensado escoando pela a’
Da equação de Navier-Stokes:
que, integrada, toma-se:
Hw 2
Aplicando as condições de contorno
i) y  =  0, t? =  0
dt?




Hw ~T~Z =  -P w  9 dy2
-E ü L íy ^  + by + c (E.2)
Apêndice E: Dedução da Equação (4-67)
c =  0 
Pw 9 Ôlb =
e o perfil de velocidade fica:
^  _  _Pw_9 y +  ^
Hw 2 fiw
Da equação da conservação da massa:
S*
R = J  pw ò d y  (E A )
0
onde £  é a taxa  de formação de condensado por unidade de largura da aleta.
Assim, tem-se:
t  = - á ± ( * L - * ± \
A*. \  6 2 )
que resulta em
. ( 1/ 3 )
Í L =  1,442 ( í p  ) (£-5)
Pw ?
APÊNDICE F
CARACTERÍSTICAS FÍSICAS DA UNIDADE
DE CONDICIONAMENTO DE AR




-  Diâmetro interno:
Instrumento: projetor de perfis -  O projetor de perfis é um  aparelho que projeta o 
perfil desejado em um a tela por intermédio de lentes e perm ite, a partir do perfil 
projetado, a medição através de um  medidor eletrônico de deslocamentos.
Procedimento: cortou-se o tubo capilar em diversas secções, tendo o cuidado de evi­
tar deformações na secção transversal do mesmo. Fez-se, então o embutimento das 
mesmas em amálgama incolor. A seguir, utilizando o projetor de perfis, mediram-se 
os diâmetros internos nas diferentes secções. Tal procedimento é necessário devido 
à irregularidade do diâm etro interno ao longo do tubo capilar e de possíveis de­
formações devido ao processo de corte. Obteve-se, assim, um  valor médio para  o 
diâmetro interno do tubo capilar.
O cuidado na medição do diâmetro interno deve-se à sua grande influência na perda 
de carga e, conseqüentemente, na vazão de refrigerante através do tubo capilar, o que, por 
sua vez, influencia significativamente a simulação. Os valores obtidos são m ostrados na 
tabela F .l .
2- T U B U L A Ç Õ E S
-  Comprimento:
Instrumento: trena,
Procedimento: colou-se um a fita adesiva ao longo da tubulação, retirou-se a  fita e 
mediu-se o seu comprimento.
— Diâmetros interno e externo:
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2.1- V á lv u la  R e v e rso ra — C o n d e n sa d o r:
-  Comprimento: 3 2 3 ,0  mm
-  Diâmetro interno: 6 ,1 4  mm
-  Diâmetro externo: 7 ,9 8  mm
2.2- V á lv u la  R e v e rso ra —E v a p o ra d o r :
-  Comprimento: 6 5 1 ,0  mm
-  Diâmetro interno: 6 ,1 4  mm
-  Diâmetro externo: 7 ,9 8  mm
2.3- C o m p re sso r-V á lv u la  R e v e rso ra (su c ç ã o ):
-  Comprimento: 2 2 9 ,0  mm
-  Diâmetro interno: 7 ,6 4  mm
-  Diâmetro externo: 9 ,6 0  m m
2.4- C o m p re sso r-V á lv u la  R e v e rso ra (d e sc a rg a ) :
-  Comprimento: 2 5 0 ,0  m m
-  Diâmetro interno: 4 ,6 6  m m
-  Diâmetro externo: 6 ,5 2  mm
3- T R O C A D O R E S  D E  C A L O R
-  Largura:
Instrumento: trena,
-  D iâ m e tros  in terno e externo:
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Instrumento: projetor de perfis,
Procedimento: cortaram -se diversos pedaços de tubos das serpentinas. Após a 
retirada das aletas, seguiu-se o procedimento adotado na determinação do diâmetro 
interno do tubo capilar.
Volume interno:
Instrumento: transdutor de pressão,
Procedimento: as serpentinas foram retiradas e procedeu-se a lavagem interna das 
mesmas com R-113. A seguir, foram instalados transdutores de pressão, efetuado 
vácuo e~colocadas cargas conhecidas de R-12 em  cada um a delas. As serpenti­
nas foram então colocadas em um a câm ara de tem peratura constante, de modo a 
garantir o superaquecimento do refrigerante no seu interior. Após 6 horas, tempo 
necessário à estabilização da tem peratura nas serpentinas, mediram-se as pressões 
do refrigerante no interior das mesmas. A p artir das pressões medidas e das .cargas 
de refrigerante conhecidas, os volumes internos das serpentinas foram  determinados.
Espessura das aletas:
Instrumento: micrômetro,
Procedimento: a p a rtir  de pedaços de aletas retiradas das serpentinas, foram reali­
zadas diversas medidas com o objetivo de obter-se um  valor médio.




Os valores obtidos são apresentados a  seguir:
Evaporador (serp en tin a  in terna):
Largura: 27,0 mm
Diâmetro interno: os valores obtidos são m ostrados na tabela F .2.
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-  Diâmetro externo: os valores obtidos são mostrados na tabela F .3 .
-  Volume interno:
Temperatura: 42,6°C,
Carga de refrigerante: 18,6g,
Pressão: 5,99 bax,
Volume específico: 0,0319 m3/kg,
Volume interno: 5,914x10“ 4 m3.
-  Espessura das aletas: os valores obtidos são mostrados na tabela F .4.
-  Distância entre tubos de uma fileira: 25,4 mm,
-  Distância entre fileiras: 14,73 m m ,
-  Número de aletas da serpentina: 142.
-  Tipo de aletas: assumiu-se ondulada, pois não se dispunha de um a correlação para 
o tipo de aleta em questão.
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3.2- C o n d e n sa d o r  ( s e rp e n tin a  e x te rn a ) :
-  Largura: 32,2 mm
-  Diâmetro Jnterno: os valores obtidos são mostrados na tabela F .5.
-  Diâmetro externo: os valores obtidos são mostrados na tabela F .6 .
-  Volume interno:
Temperatura: 42,4°C,
Carga de refrigerante: 17,6g,
Pressão: 7,64 bar,
Volume específico: 0,0239 m3/kg,
Volume interno: 4 ,2 0 8 x 1 0 '4 m 3.
-  Espessura das aletas: idem evaporador,
-  Distância entre tubos de uma fileira: 25,4 mm,
-  Distância entre fileiras: 19,36 mm,
-  Número de aletas da serpentina: 176.
-  Tipo de aletas: assumiu-se ondulada, pois não se dispunha de uma correlação para 
o tipo de aleta em questão.













4- C O M P R E S S O R
-  Volume interno (sem óleo):
Instrumento: transdutor de pressão, 
Procedimento: ver item 3,
Valores utilizados:
Temperatura: 42,4°C,
Carga de refrigerante: 106,9g, 
Valores obtidos:
Pressão: 7,31 bar,
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Volume específico: 0,0588 m3/kg, 
Valor calculado:
Volume interno: 2,697x10“ 3 m3.
-  Volume de óleo:
Instrumento: Becker,
Valor obtido: 350 ml.
5- F IL T R O  S E C A D O R
-  Volume interno:
Instrumento: Becker,
Procedimento: encheu-se o filtro com água e despejou-se o seu conteúdo num Becker, 
Valor obtido: 5,7 ml.
6- M O T O R  E L É T R IC O  D O  C O M P R E S S O R
Realizaram-se ensaios para o levantamento da curva de eficiência do motor do com­
pressor em questão. Para isso, foram aplicados diferentes torques ao motor elétrico e deter­
minadas a corrente, a  potência, a rotação, a eficiência e o fator de potência. Verificou-se, 
a seguir, o torque para o qual a  eficiência apresentava o valor máximo. O fator de carga 
foi então definido como sendo a  razão entre o torque em questão e o torque no qual a 
eficiência é máxima.
Correlacionando o fator de carga, Fcg, assim obtido, com a rotação, obteve-se a 
seguinte relação:
N  = 3600 -  141,4 Feg £  130,2 F?g -  212,3 F?g -  134,6 F*g +  32,95 F?g (F .l)
A eficiência, por sua vez, foi correlacionada com o fator de carga através dos 
seguintes pontos:
Tabela F. 7- Eficiência de motor elétrico em função do fator de carga
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Fator de Carga Eficiência %\
0,05 16,0
0,1 28,8
0,2 46,9
0,3 57,7
0,4 64,1
0,5 67,8
0,6 70,0
0,7 71,4
0,8 72,4
0,9 73,1
1,0 73,4
